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“Quando a sabedoria entrar no teu coração e o próprio 
conhecimento se tornar agradável à tua própria alma, 
guardar-te-á o próprio raciocínio, resguardar-te-á o 
próprio discernimento.” 






O crescente consumo energético associado à redução drástica de recursos naturais tem 
forte impacto no ecossistema terrestre, dado que muitas das fontes de energia provém de 
combustíveis fósseis. Sendo ainda, uma das outras preocupações existentes são os custos da 
energia. De uma forma geral, a Europa e outras zonas mundiais sofrem de escassez 
energética, pelo que recorrem à importação de grandes quantidades de energia. Deste modo, é 
importante encontrar soluções para uma utilização mais racional e eficiente da energia. 
Este trabalho surge como uma oportunidade de aproveitar um conjunto de desperdícios 
resultantes de vários fatores. Por um lado existem os desperdícios térmicos em processos 
industriais, por outro uma forte pressão para retirar do mercado sistemas que utilizam fluidos 
frigorigéneos proibidos, inutilizando algumas máquinas frigoríficas. Sabendo que é possível 
converter energia de baixa exergia em eletricidade, à custa de ciclos CRO – ciclo de Rankine 
que utilizam fluidos orgânicos, pode-se aproveitar energia residual descartada e reutilizar os 
compressores helicoidais de máquina frigoríficas desativadas, para a função de expansor. O 
estudo de expansores helicoidais aplicados em CRO encontra-se bastante restringido ao meio 
académico mas apresentam bons resultados. O aproveitamento da energia residual e dos 
compressores permite reduzir o custo da instalação e de operação, bem como a pegada 
carbónica. 
Enquadrada a problemática deste trabalho, pretende-se estudar as configurações do 
ciclo, as gamas de funcionamento e os fluidos adequados, com o objetivo de estimar o 
rendimento possível de obter neste tipo de aplicações. A gama de temperatura considerada 
para o ciclo é inferior a 200ºC, entre 55 e 145ºC, justificando a utilização de fluidos 
orgânicos, uma vez que são mais adequados, nesta gama, face ao vapor de água. 
Da análise de desempenho dos fluidos e das configurações do ciclo verificou-se que a 
melhor solução para o sistema é a utilização do fluido R123, operando segundo o ciclo de 
Rankine Orgânico Simples
1
, com vapor saturado na entrada do expansor. A introdução 
da regeneração
2
 no ciclo melhora o rendimento, na condição teórica. Contudo, ao introduzir 
as perdas de carga e as irreversibilidades, verifica-se que o ganho de eficiência devido à 
regeneração não é suficiente para colmatar os efeitos negativos da perda de carga, introduzida 
pelo permutador de calor. Isto verifica-se para as temperaturas de evaporação mais baixas, em 
que a pressão correspondente é muito reduzida. À medida que se aumenta a pressão de 
evaporação, o peso da perda de carga diminui, pelo que o rendimento do ciclo regenerativo 
aproxima-se do rendimento do ciclo simples, ultrapassando-o a partir de 155ºC. Portanto, na 
gama considerada o ciclo simples permite melhores rendimentos com uma solução mais 
acessível, sendo o regenerativo adequado para as temperaturas mais elevadas. 
Os rendimentos elétricos obtidos encontram-se compreendidos entre 2,1 e 10,2%, em 
que os parâmetros de maior influência na redução do rendimento, face ao rendimento teórico, 
são as irreversibilidades do expansor e as perdas de carga da instalação. 
Palavras-chave: Ciclo de Rankine Orgânico, recuperação de energia residual, expansor 
helicoidal, fluidos de trabalho. 
                                                 
1
 Sistema que contempla um Evaporador, Expansor, Condensador e uma Bomba de Pressão. 
2








The increasing energy consumption associated with the drastic reduction of natural 
resources has a strong impact on the terrestrial ecosystem, since many of the sources of 
energy originates from fossil fuels. Still, energy costs are another concern. In general, Europe 
and other parts of the world suffer from energy deficiencies, needing to import large amounts 
of energy. Thus, it is important to find solutions for a more rational and efficient energy. 
This work appears as an opportunity to reuse a number of wastes resulting from several 
factors. On the one hand there are the waste heat in industrial processes, on the other a strong 
pressure to remove from the market systems that use refrigerants forbidden, disabling some 
refrigeration machines. Knowing that it is possible to convert the low grade exergy into 
electricity at cost of cycles CRO - Rankine cycle that use organic fluids, that can take 
advantage of residual energy discarded and Scroll compressors of refrigerating machine 
disabled for the expander function. The study of helical expanders applied in CRO is quite 
restricted to academic work but shows good results. The use of residual energy and 
compressors reduces the cost of installation and operation, as well as the carbon footprint. 
Established the problem, the target is to study the settings of the cycle, operational 
ranges and adequate fluids, in order to estimate the efficiency that can be obtained from this 
type of applications. The temperature range for the considered cycle is less than 200ºC, 
between 55 and 145°C, justifying the use of organic fluids, as they shows better behavior, 
compared to water vapor. 
From the performance analysis of the fluids and cycle settings it was found that the best 
solution for the system is the use of fluid R123, operating according to simple organic 
Rankine cycle
3
 with saturated vapor at the inlet of the expander. The introduction of the 
regeneration
4
 improves the efficiency, in theoretical condition. However, by introducing the 
losses and the irreversibility, verifies that the gain in efficiency due to regeneration is not 
sufficient to overcome the negative effects of load loss introduced by the heat exchanger. This 
is factual for the lower evaporating temperatures, because the matching pressure is very low. 
As the evaporation pressure increases, the influence of pressure loss decreases, so the 
efficiency of regenerative cycle approaches the performance of the simple cycle exceeding it 
at 155°C. Therefore, in the range considered the simple cycle allows better efficiencies with a 
less complex facility, being the regenerative cycle more appropriate for higher temperatures. 
The electrical efficiencies range obtained is between 2.1 and 10.2%, where the most 
influence in the reduction of efficiency compared with theoretical efficiency, is the 
irreversibility of the expander and pressure losses of the plant. 




                                                 
3
 System implemented with an Evaporator, Expander, Condenser and a Pump. 
4
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CFC  Cloro Fluor Carboneto 
CRO  Ciclo de Rankine Orgânico 
CRV  Ciclo de Rankine de Vapor 
HC  Hidro Carboneto 
HCFC  Hidro Cloro Fluor Carboneto 
HFC  Hidro Fluor Carboneto 
HFO  Hidro Fluor Olefina 
PAG  Potencial de Aquecimento Global em relação ao CO2 - sigla inglesa GWP 
PDO  Potencial de Depleção da camada de Ozono em relação ao R11- sigla inglesa ODP  








cp  Calor específico J/(kg.K) 
  ̅̅ ̅  Calor específico medio J/(kg.K) 
h  Entalpia específica J/kg 
 ̇  Caudal mássico kg/s 
P  Pressão Pa 
 ̇  Calor  W 
s  Entropia específica J/(kg.K) 
T  Temperatura ºC 




Δ  Variação - 
ε  Eficiência % 
η  Rendimento % 
λ  Condutibilidade térmica W/(m-K) 
μ  Viscosidade cinemática kg/(m-s) 







altern  Alternador 
comp  Compressor 
cond  Condensador 
crit  Critico 
evap  Evaporador 
f  Frio 
ff  Fluido frio 
fq  Fluido quente 
is  Isentrópico 
liq  Líquido 
máx  Máximo 
min  Mínimo 
pc  Permutador de calor 
q  Quente 
r  Real 
t  Total 
te  Teórico 
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1. Enquadramento Introdutório 
A energia térmica de baixa entalpia/temperatura, proveniente de fontes térmicas de 
baixa temperatura (até ≈200ºC), possui um enorme potencial energético comummente 
rejeitado. Um exemplo é a energia rejeitada por processos industriais na forma térmica que, 
por não ser “aproveitável” para o processo de produção, é desperdiçada. 
Este tipo de energia térmica pode ser usada em diversas aplicações, como para o 
aquecimento ambiente. No entanto, converte-la em eletricidade é uma das melhores opções 
pois, trata-se de uma forma de energia de elevada qualidade (alta exergia), podendo ser 
convertida em diversas formas de trabalho. 
Para converter energia térmica em energia elétrica é necessário recorrer a um ciclo 
termodinâmico sendo o ciclo Rankine uma possibilidade. Estes podem operar em 
praticamente qualquer temperatura, tornando-o bastante versátil. 
Os ciclos de Rankine mais comuns utilizam água como fluido de trabalho, 
denominando-se Ciclo de Rankine a Vapor – CRV. No entanto, na gama de temperatura 
pretendida (baixa entalpia/temperatura - 55 a 145ºC), a sua utilização não é adequada, tendo-
se aplicado outro tipo de fluidos – fluidos orgânicos. Estes têm sido muito estudados e 
permitem operar em baixas temperaturas, denominando-se por Ciclo de Rankine Orgânico - 
CRO. 
Para além do aproveitamento de energia “gratuita”, pretende-se estudar a utilização de 
compressores helicoidais, que podem ser invertidos para trabalhar na função de expansor. 
Este equipamento desfruta de uma solução construtiva simples e demonstra rendimentos 
isentrópicos promissores. Sendo a sua função mais comum de compressor nas máquinas 
frigoríficas. Presentemente, muitas destas máquinas frigoríficas têm sido desativadas devido 
ao efeito negativo do fluido de trabalho, na camada de ozono, inutilizando muitos destes 
compressores. De modo a reutiliza-los é possível a sua aplicação em ciclos de Rankine, 
recorrendo à energia residual para reduzir os custos iniciais e de operação, uma vez que se 
está a usar recursos já existentes. 
Pretende-se estimar o rendimento possível de extrair deste tipo de aplicação tendo em 
conta as gamas de temperatura consideradas, analisando-se diferentes fluidos, configurações 







1.1. Evolução dos Ciclos de Rankine 
Os ciclos de Rankine são muito utilizados para converter energia térmica em energia 
elétrica. Usualmente são caracterizados conforme a temperatura máxima do ciclo. 
Os ciclos de alta temperatura utilizam como fluido de trabalho a água, e alcançam 
rendimentos elevados. Nesta gama de temperatura existem duas fontes térmicas mais usuais: 
(1) queima de combustível numa caldeira ou (2) aproveitamento de energia residual de um 
outro ciclo termodinâmico de produção de eletricidade, o ciclo de Joule-Brayton - Figura 1.1. 
No ciclo de Joule-Brayton o fluido de trabalho são os produtos da reação de combustão 
entre o oxigénio e o combustível, consentindo caudais de temperatura e entalpia muito 
elevadas, comparativamente com caldeiras, caso (1). Sendo este ciclo o que permite converter 
energia térmica em energia elétrica, com melhores rendimentos. Uma aplicação deste tipo 
utiliza temperaturas de 1425ºC na entrada da turbina, produzindo até 282 MW com 
eficiências até 39,5% [1]. 
Apesar da utilização de altas entalpias/temperaturas (alta exergia), no fim da expansão, 
a temperatura do fluido é ainda muito elevada, geralmente acima de 500ºC, contendo muita 
entalpia disponível [1]. Este remanescente de energia pode ser aplicado como fonte quente 
para o ciclo de Rankine a Vapor, em que o rendimento típico ronda os 40% [1]. 
A conjugação dos ciclos permite maximizar o potencial da energia primária utilizada, 




Figura 1.1 – Central termoelétrica de produção de energia elétrica segundo o Ciclo de Joule-Brayton. 
 





Com o avanço da tecnologia, preocupações ambientais e o aumento progressivo dos 
custos da energia, tem-se procurado explorar melhor os recursos energéticos existentes. Sendo 
assim, começou-se a estudar a aplicação de ciclos de Rankine para temperaturas cada vez 
mais baixas de modo a aproveitar outras fontes térmicas, apesar da diminuição progressiva do 
rendimento potencial. 
À medida que se utilizam temperaturas mais baixas, a água começa a não ser o fluido 
mais adequado, pelo que há a necessidade de procurar novos fluidos de trabalho. Atualmente 
a utilização de fluidos orgânicos difundiu-se. Pois estes permitem trabalhar com pressões altas 
a baixas temperaturas, ao contrário da água. 
As fontes térmicas provenientes de energia residual rejeitada de processos industriais, 
ou de outra origem, são, talvez, as mais apelativas, uma vez que permitem a utilização de 
energia que perdeu a utilidade, e que é arremessada para o ambiente Existem diversos estudos 
que apresentam fontes deste tipo. Teng et al. [2] estudou as temperaturas de saída dos gases 
de escape e dos fluidos de arrefecimento de um camião acionado a diesel típico, em função da 
velocidade de rotação do motor - Figura 1.3. As temperaturas dos gases de escape adequam-se 
ao ciclo a Vapor uma vez que se encontram entre 400 e 550ºC. Os fluidos do radiador e do 
refrigerador de ar têm temperaturas mais baixas, adequando-se para o ciclo orgânico. De notar 
que o radiador proporciona uma temperatura praticamente constante o que beneficia o 




Figura 1.3 - Temperaturas dos gases de escape e de arrefecimento registadas num camião acionado a diesel. [2] 
 
Wang et al. [3] menciona que os motores de 2 litros de veículos de passageiros a 
gasolina, típicos, rejeitam cerca de 21% da energia primária através dos gases de escape, 
existindo um potencial de aproveitamento muito elevado. 
Também se tem feito estudos para aproveitamento da radiação solar como fonte quente 
para o ciclo. Por exemplo Cong et al. [4] testa temperaturas até 182ºC provenientes de 
coletores solares térmicos. 
Muitos outros estudos têm vindo a ser desenvolvidos em prole do aproveitamento de 
energia de baixa entalpia. Os dois estudos apresentados são apenas um vislumbre das fontes 
que existem para os ciclos de Rankine. 
Outros estudos têm sido feitos como o objetivo de melhorar a aplicação, sendo que as 





trabalho e o expansor. Cong et al. [4] estudou a aplicabilidade dos fluidos R123 e Isobutano. 
Saleh [5] testou inúmeros fluidos tais como R134a, R245ca e R152a. No campo dos 
expansores, tem-se estudado a utilização de diversos compressores invertidos para funcionar 
como expansores. Yang [6] estudou a utilização de expansores de palhetas, atingindo 
eficiências entre 17,8 e 23%. Smith [7] testou expansores de parafuso, com rendimentos 
compreendidos entre 48 e 76%. Zanelli [8] testou compressores helicoidais com resultados 




O principal objetivo deste trabalho é o estudo do rendimento de ciclos de Rankine 
Orgânico, fazendo recurso a fontes térmicas residuais de baixa entalpia e a compressores de 
espiral invertidos. 
Para alcançar o objetivo do trabalho, diferentes tarefas foram realizadas sendo 
apresentadas no relatório segundo a linha de raciocínio apresentada de seguida. 
 Análise termodinâmica do ciclo e do desempenho dos componentes, tendo em 
especial atenção, o expansor, visto que este é o componente que realiza trabalho 
útil e tem grande influência no trabalho extraído do ciclo. 
 Análise dos fluidos adequados e mais referenciados para serem utilizados no 
modelo; 
 Apresentação do modelo matemático que traduz os fenómenos físicos; 
o Ciclo teórico; 
o Ciclo real - análise de irreversibilidades, eficiências e perdas de carga. 
 Aplicação dos diferentes fluidos no modelo teórico, segundo as diferentes 
soluções apresentadas; 
 Análise do ciclo real com a melhor conjugação de fluido e configuração 
termodinâmica; 
 Análise individualizada dos parâmetros com maior influência no rendimento do 
ciclo. 
 
1.3. Estrutura do Trabalho 
Na Introdução, como capítulo de abertura desta tese, é referida a importância do ciclo 
em estudo para o aproveitamento de energia térmica residual, de modo a melhorar a eficiência 
e racionalidade no consumo de energia primária. 
No segundo capítulo é apresentado o estudo mais pormenorizado do ciclo de Rankine, 
em que são descritos os processos termodinâmicos e os respetivos componentes em que 
ocorrem, apresentando-se as diferentes soluções construtivas existentes, condições de 
funcionamento e desempenho. Também se efetua uma pesquisa, em artigos científicos, dos 
fluidos que são comummente utilizados de modo a serem testados no modelo desenvolvido. 
Por fim apresentam-se algumas aplicações existentes desta tecnologia, detalhando alguns 
parâmetros de funcionamento como a fonte térmica, o fluido e o rendimento elétrico obtido. 
No terceiro capítulo é apresentado o modelo matemático que traduz a realidade física, 





(evaporador, expansor, condensador e bomba) e o ciclo regenerativo, bem como as condições 
de fronteira de funcionamento. 
No quarto capítulo apresentam-se as condições de funcionamento consideradas e os 
resultados obtidos. Os primeiros resultados consideram o ciclo teórico, de modo a conhecer os 
limites máximos de desempenho dos diferentes fluidos. Desta análise seleciona-se o fluido e a 
configuração que permitem maximizar o rendimento da instalação e a simplicidade do 
sistema, para testar o ciclo real, averiguando-se o rendimento e a influência dos diferentes 
parâmetros que afetam o rendimento do ciclo. 
No quinto capítulo são apresentadas as conclusões, as limitações e as dificuldades 
encontradas ao longo do trabalho. Apresentam-se também propostas de trabalhos futuros e 
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2. Ciclos de Rankine de Baixa Entalpia 
No capítulo anterior realizou-se o enquadramento do trabalho com uma breve 
apresentação dos ciclos de Rankine. Focando-se sucintamente alguns campos de utilização e 
investigações mais recentes na busca de aproveitar diversas fontes anteriormente descartadas 
e melhorar o desempenho dos ciclos. 
Neste capítulo pretende-se desenvolver a caracterização dos ciclos de Rankine, com 
maior ênfase nos ciclos de baixa entalpia, recorrendo a recolha bibliográfica relevante. 
Os assuntos retratados neste capítulo têm em atenção alguns dos seguintes aspetos: 
 Fenómenos termodinâmicos envolvidos; 
 Caracterização dos componentes do sistema; 
 Fontes térmicas típicas/aplicáveis; 
 Fluidos de trabalho; 
 Referência a algumas instalações e fabricantes existentes. 
A caracterização pretende fortalecer e sustentar as opções tomadas, contribuindo para 
uma melhor solução final. 
 
2.1. Descrição 
O ciclo de Rankine é muito utilizado para a produção de eletricidade. Na sua 
formulação mais convencional utiliza água como fluido de trabalho e é composto por quatro 
componentes principais, um evaporador, um expansor, um condensador e uma bomba - 
Figura 2.1. Nesta configuração o ciclo é denominado de ciclo de Rankine a Vapor de água - 
CRV. Os processos termodinâmicos que ocorrem nos diferentes componentes são explicados 
nos pontos seguintes, considerando o ciclo teórico [1]: 
 1 - 2: Compressão isentrópica. A compressão é feita no estado líquido para 
reduzir o trabalho de compressão
5
. Serve para que o fluido comporte maior 
entalpia nas temperaturas de evaporação; 
 2 - 3: Aquecimento isobárico. O líquido comprimido é aquecido até atingir o 
estado de vapor saturado ou sobreaquecido para aumentar a sua energia interna - 
entalpia; 
 3 - 4: Expansão isentrópica. O vapor é expandido na turbina convertendo a 
energia térmica (entalpia) em energia mecânica - trabalho ao eixo. Este é 
convertido em energia elétrica através de um alternador; 
 4 - 1: Arrefecimento isobárico. À saída da turbina o fluido encontra-se no estado 
de vapor húmido, saturado ou sobreaquecido, consoante o declive da sua curva de 
fase no diagrama temperatura-entropia. O fluido é arrefecido no condensador, 
rejeitando calor à fonte fria, retornando ao estado de líquido saturado. 
 
                                                 
5
 A compressão de fluido no estado de vapor necessita de muito mais trabalho do que no estado líquido, 
devido ao menor volume específico.  





Figura 2.1 – Esquema dos componentes de um ciclo de Rankine e respetivo diagrama 
termodinâmico T-s da água. 
 
No caso dos ciclos orgânicos, o fluido à saída da turbina encontra-se no estado de vapor 
sobreaquecido, como se verá no subcapítulo “Fluidos de Trabalho” na página 27. Nestes casos 
pode-se utilizar um permutador de calor regenerativo à saída do expansor, para recuperar 
parte da energia remanescente - Figura 2.2. 
 
 
Figura 2.2 – Esquema de um ciclo de Rankine Regenerativo, típico de fluidos orgânicos. 
 




O ciclo pode ser definido quanto à temperatura máxima da fonte quente. Uma 
classificação possível é a seguinte: 
 Baixa temperatura (< 200ºC); 
 Média temperatura (200 a 350ºC); 
 Alta temperatura (> 350ºC). 
 
Para temperaturas abaixo de 200ºC não é usual a utilização de água como fluido de 
trabalho, daí a distinção entre baixa e média temperatura. 
A temperatura máxima ocorre no evaporador, sendo condicionada pelo tipo de fonte 
disponível e pelos limites metalúrgicos dos materiais do equipamento. 
 
2.2. Fontes Térmicas Típicas 
O ciclo de Rankine pode aproveitar qualquer tipo de energia que esteja sob a forma 
térmica. Pode-se dividir a proveniência da energia térmica em dois grupos, tendo em conta a 
sua disponibilidade: 
 Não renovável: 
o Energia proveniente da queima de combustíveis fósseis; 
 Hidrocarbonetos; 
 Carvão; 
 Gás natural ou outro. 
o Energia proveniente de reação nuclear; 
o Fonte secundária (não renovável): 
 Corrente de gases quentes decorrentes de um processo industrial, 
outro ciclo termodinâmico de entalpia superior, entre outros. 
 Renovável: 
o Energia proveniente da queima de biomassa; 
o Energia geotérmica; 
o Energia solar. 
 
A queima de combustível é realizada em caldeiras e permite obter temperaturas 
elevadas, existindo diversos combustíveis, tais como: derivados do petróleo, carvão, gás 
natural, biomassa, entre outros. Quando se recorre a este tipo de fonte conseguem-se atingir 
temperaturas bastantes elevadas potenciando um rendimento mais elevado do ciclo. 
O aproveitamento de energia geotérmica está limitado a locais com atividade vulcânica, 
existindo regiões que permitem temperaturas superiores a 200ºC [9]. A Figura 2.3 ilustra uma 
central de aproveitamento geotérmico. O fluido pressurizado é bombeado até aos depósitos 
subterrâneos (evaporador) para receber calor, retornando à superfície no estado de vapor. 
 





Figura 2.3 – Esquema de uma central térmica de aproveitamento de uma fonte geotérmica. 
 
No aproveitamento solar o panorama é um pouco mais diversificado visto que existem 
vários tipos de coletores, proporcionando diferentes rendimentos e gamas de temperatura. A 
Figura 2.4 mostra que apenas os coletores de tubo de vácuo permitem obter temperaturas 
acima de 100ºC com boa eficiência de conversão. 
 
 
Figura 2.4 - Retas de rendimento típico para três tipos diferentes de coletor, em função da temperatura obtida. [10] 
 
Existe ainda um tipo de coletor não contemplado na Figura 2.4, coletores 
concentradores, que permitem obter temperaturas de saída até cerca de 2000ºC, consoante o 
número de coletores e a sua capacidade de concentração solar. Um exemplo de uma aplicação 
para obtenção de temperaturas elevadas através destes concentradores encontra-se na Figura 
2.5. Os painéis refletem a radiação solar para a torre principal, permitindo a geração de vapor 
de alta temperatura e entalpia. 
 





Figura 2.5 - Exemplo de um parque de coletores que utiliza a concentração solar. 
 
As fontes térmicas provenientes de energia residual tem particular interesse porque 
permitem uma utilização mais plena dos recursos primários e porque se trata de energia que é 
desperdiçada por já não ter utilidade para o processo, estando disponível para um ciclo de 
Rankine. Esta energia provém, por exemplo, de efluentes térmicos de certos processos 
produtivos ou de outras aplicações, na forma de uma corrente de gases ou líquidos quentes. 
 
Alguns exemplos de efluentes térmicos encontram-se na Tabela 2.1, existindo numa 
variedade grande de temperaturas. 
 
Tabela 2.1 - Temperaturas de alguns efluentes térmicos provenientes de processos industriais ou outras 
aplicações térmicas. 
 Temperatura dos efluentes térmicos [ºC] 
Lavandaria industrial [11] < 90 
Tinturaria [11] < 65  
Refinaria de petróleo [12] 150-300 
 Motores de camião acionado a diesel [2]: 
1 - Arrefecedor do ar de combustão 
2 - Radiador 






Kym [13], num estudo que desenvolveu em 11 empresas coreanas, detetou que 83% da 
energia residual existente enquadrava-se numa gama de temperatura até 200ºC o que justifica 
bem as vantagens e o interesse nesta gama. 
Ficam assim apresentadas, sucintamente, as principais fontes térmicas que podem ser 
utilizadas nestes sistemas de conversão elétrica, com especial interesse na energia residual. 
 
2.3. Componentes 
Como foi dito anteriormente, o ciclo é implementado com quatro componentes 
principais: um evaporador, um expansor, um condensador e uma bomba. Em alguns 
casos utiliza-se um permutador regenerador para aumentar a eficiência. 
Neste secção pretende-se explicar a função de cada um dos componentes e apresentar 
algumas soluções construtivas. Além disso, são mencionadas sucintamente as gamas de 
funcionamento. Esta análise pretende compilar estudos e aplicações experimentais existentes 




de forma a caracterizar com algum pormenor as gamas de aplicação e rendimentos obtidos 
dos componentes, para uma melhor caracterização do ciclo. 
 
 
I – Evaporador, condensador e permutador regenerador. O primeiro 
componente é responsável pelo fornecimento de calor ao ciclo e pode ser implementado 
essencialmente de duas maneiras: 
 Caldeira; 
 Permutador de Calor. 
O condensador é responsável pela rejeição de calor do ciclo. O permutador regenerador 
tem por objetivo a recuperação da energia remanescente do expansor, retornando-a ao ciclo, 
aumentando o rendimento. Ambos são implementados através de um permutador de calor. 
 
Caldeira 
As caldeiras são usadas quando se pretende recorrer à queima de combustível para obter 
a fonte quente. Genericamente, considera-se que uma caldeira é um permutador de calor, 
diferenciando-se dos permutadores convencionais devido à reação de combustão. 
Existem duas soluções construtivas principais: caldeira de tubos de fumo e caldeira de 
tubos de água. No primeiro caso os gases quentes circulam por uma serpentina, transferindo 
calor por condução e convecção para o fluido de trabalho, contido na caldeira/carcaça – 




Figura 2.6 – a: Caldeira de tubos de fumos ou piro-tubular. 
b: Caldeira de tubos de água ou aqua-tubular. 
 
  




Permutador de Calor 
A utilização de permutadores de calor é adequada quando a fonte térmica está sob a 
forma de uma corrente de fluido quente. Os permutadores podem ser classificados quanto ao 
processo de transferência de calor, grau de compacticidade, arranjo de fluxos, solução 
construtiva, entre outros. A classificação abordada foca-se nas principais soluções 
construtivas existentes, que se podem dividir da seguinte forma [14]: 
 
 Permutador de calor tubular: 
o De carcaça e tubo; 
o De tubos em espiral; 
o De tubos coaxiais. 
 
 Permutador de calor de placas: 
o Vedadas; 
o Em espiral; 
o De lamelas. 
 
 Permutador de calor compacto: 
o De placa-alheta; 
o De tubo-alheta. 
 
A classificação apresenta apenas algumas das principais soluções existentes, não 
pretendendo contemplar toda a gama de permutadores atuais. 
A escolha do permutador para cada função deve ter em consideração alguns aspetos tais 
como: 
 Pressão e temperatura máxima admissível; 
 Coeficientes de transferência de calor; 
 Compacticidade; 
 Perda de carga. 
 
Permutador de calor tubular de carcaça e tubo. Este é constituído por um conjunto de 
tubos cilíndricos colocados numa carcaça. Um dos fluidos circula dentro dos tubos e o outro 
circula pelo exterior - Figura 2.7 do lado direito. 
Na Figura 2.7, do lado esquerdo, está representada a estrutura construtiva do 
permutador, notando-se umas barreiras dispostas espaçada e alternadamente para forçar o 
fluido exterior a circular numa trajetória ondulatória, melhorando o contacto do fluido com os 
tubos. Estes obstáculos também permitem induzir turbulência, aumentando os coeficientes de 
transferência de calor. No entanto, induz-se mais perda de carga. 
 





Figura 2.7 – Exemplo de um permutador de carcaça e tubos. 
 
O permutador pode ser construído com diferentes materiais e tem uma variada gama de 
utilização. Por exemplo, o permutador de carcaça e tubo brasado, do fabricante Alfa Laval, 
permite trabalhar com pressões até 3,1 MPa e temperaturas compreendidas entre -29 e 287ºC 
[15]. 
Em termos de perda de carga, segundo a referência [16], esta encontra-se entre 30 e 60 
kPa do lado dos tubos enquanto do lado da carcaça os valores são inferiores, 20 a 30 kPa. 
 
Permutador de calor tubular em espiral. Este é semelhante ao permutador de carcaça 
e tubo, a diferença reside no facto dos tubos serem colocados em forma bobinada, para 
maximizar a área de permuta de calor. 
 
Permutador de calor tubular de tubos coaxiais. Este permutador é constituído por 
dois tubos concêntricos, sendo uma solução construtiva bastante simples de implementar, que 
pode ser aplicada em espiral ou em linha - Figura 2.8. A Figura 2.9 ilustra um arranjo possível 
para o escoamento dos fluidos dentro do permutador. 
 
 
Figura 2.8 –Permutador de calor de tubos coaxiais [17] com a representação de uma vista em corte de uma 
configuração possível.  
 
Figura 2.9 – Visualização do escoamento dos fluidos num permutador de calor de tubos coaxiais em linha. 
 




Segundo o catálogo da Alfa Laval [18], este tipo de permutador pode trabalhar com 
pressões até 1,5 MPa e temperaturas até 110ºC. Outro fabricante, FES [19], relata pressões até 
2 MPa e temperatura máxima de 120ºC. 
 
Permutador de calor de placas planas/vedadas. Este permutador é constituído por um 
conjunto de placas metálicas finas agrupadas e compactadas, o que permite ter uma elevada 
área de contacto num pequeno volume – Figura 2.10. 
 
 
Figura 2.10 - Permutador de calor de placas vedadas e visualização do escoamento dos fluidos.  
 
Este permutador é muito versátil e pode ser construído de diferentes materiais, podendo 
operar numa grande gama de pressões e temperaturas. Por exemplo, o modelo M15 da Alfa 
Laval [20], trabalha entre 0,6 e 3 MPa, com temperaturas máximas entre 130 e 180ºC, 
respetivamente. 
 
Permutador de calor de placas em espiral. Este é semelhante ao anterior. Em vez de 
placas paralelas, passa a ser constituído de placas dobradas em forma espiral, como se pode 
ver na Figura 2.11. 
 
 
Figura 2.11 – Solução construtiva de um permutador de calor de placas em espiral. 
 
O catálogo do fabricante Alfa Laval [21] tem permutadores deste tipo com gamas de 
pressão desde vácuo até 4MPa, e temperaturas entre -100 e 400ºC. 
 
Permutador de calor de placas de lamelas. Este consiste de uma carcaça em forma de 
tubo cilíndrico ou quadrado, contendo um conjunto de placas onduladas no seu interior, 
próximas umas das outras. 




Isto permite elevados coeficientes de transferência de calor porque a solução construtiva 
impõe diâmetros equivalentes muito baixos, proporcionando altas velocidades de escoamento.  
Na imagem mais à esquerda da Figura 2.12 vê-se a estrutura construtiva e na imagem 
mais à direita, uma distribuição possível dos escoamentos. Segundo um livro do ano 82 [14], 
este tipo de permutador de calor permite pressões até 2MPa e temperaturas até 200ºC quando 
o material é teflon, ou 500ºC no caso de utilização de placas de amianto
6
. Naturalmente, estes 




Figura 2.12 - Imagem mais à esquerda: esquema construtivo de um permutador de lamelas; Imagem mais à 
direita: Representação do escoamento dos fluidos quente e frio. 
 
Permutador de calor compacto de placa-alheta. Este permutador é constituído por um 
empilhamento de placas dobradas, criando o efeito de alheta, aumentando os coeficientes de 
transferência de calor. Um arranjo de fluxos possível encontra-se na - Figura 2.13. 
 
 
Figura 2.13 – Esquema de funcionamento de um permutador de placa-alheta. 
Segundo o livro do ano 1982 [14], estes permutadores são desenhados para trabalhar a 
pressões moderadas, no máximo 0,7 MPa, mas com temperaturas elevadas, até 800ºC. Como 
no caso anterior, atualmente os valores de pressão admissíveis devem ser superiores. 
Este permutador é semelhante ao permutador de lamelas, no entanto, além do 
estreitamento, este possui alhetas que permitem melhorar a troca de calor, uma vez que 
aumentam a área de transferência. 
 
Permutador de calor compacto de placa-alheta. Esta solução consiste num tubo com 
alhetas exteriores. O escoamento interior está na fase líquida e o exterior na fase gasosa – 
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 A sua utilização está proibida, hoje em dia. 




tipicamente ar. O coeficiente convectivo interior é muito elevado quando comparado com o 
exterior, servindo as alhetas para aumentar este coeficiente convectivo, maximizando a 




Figura 2.14 - Permutador de calor de tubo alheta. 
 
A apresentação das diversas soluções construtivas permite uma visão geral sobre a 
tecnologia existente, ajudando na escolha mais adequada para cada componente do ciclo. 
Cada um deles tem requisitos diferentes que devem ser considerados para obter uma solução 
coerente e racional. 
 
O evaporador é o componente que recebe calor da fonte quente. Nos casos de 
aproveitamento de energia residual, o potencial que não for aproveitado passa a não ser 
utilizável, útil para o ciclo, uma vez que a sua temperatura é demasiado baixa. Deste modo o 
evaporador deve ter uma eficiência elevada para recuperar o máximo de calor possível da 
fonte. Além disso, este componente deve ser dimensionado/escolhido para trabalhar em 
condições de pressão e temperatura até 3 MPa e 145ºC, respetivamente, características 
explicadas mais à frente. 
Deste modo, deve-se optar por um permutador de calor de placas pois disponibiliza 
uma grande área de permuta num pequeno volume, permitindo coeficientes de transferência 
de calor elevados (boa eficiência). Possibilitam ainda operar na gama de pressão e 
temperatura necessárias. 
O condensador é o componente que dissipa calor à fonte fria. Como será visto, página 
47, considera-se uma temperatura de condensação que permite a utilização de água da rede ou 
ar exterior atmosférico, como fluido de arrefecimento. 
Neste equipamento a eficiência não é tão importante como no evaporador, podendo-se 
utilizar um permutador com uma solução construtiva mais barata. As condições de 
funcionamento são mais brandas, pressões entre 0,1 e 0,4 MPa e temperaturas de condensação 
em torno de 30ºC. 




No caso do fluido de arrefecimento ser a água, pode-se utilizar um permutador tubular 
de carcaça e tubo ou de tubos coaxiais, ou então um permutador de calor compacto de tubo-
alheta no caso de se utilizar ar exterior. 
O permutador regenerativo é usado para reaproveitar parte da energia remanescente 
do expansor (subcapítulo Ciclo de Rankine Orgânico Regenerativo, página 52). No entanto, a 
variação da eficiência do permutador tem pouca influência no rendimento (Figura 4.26, 
página 66). Desta forma, pode-se utilizar um permutador de calor mais simples e com uma 
eficiência mais baixa, diminuindo o seu custo, sem perda considerável de rendimento. 
Contudo, a utilização de um permutador com melhor eficiência tem benefícios a longo prazo. 
O permutador tem duas correntes de fluido com temperatura baixa. Do lado frio, o 
fluido tem pressões até 3 MPa e do lado quente entre 0,1 e 0,4 MPa. Uma solução simples a 
aplicar é o permutador tubular de tubos coaxiais, contudo não pode ser utilizado para 
pressões superiores a 2 MPa, segundo as referencias encontradas. Nas pressões mais altas 
pode-se optar por um permutador de calor tubular de carcaça e tubo ou, para eficiências 
superiores, optar por um permutador de placas. 
 
II - Bomba. Este componente é responsável pela elevação de pressão do fluido, 
podendo ser classificado quanto ao princípio de funcionamento, no qual se apresentam, por 
nome, algumas soluções construtivas: 
 Bomba de deslocamento positivo: 





 De parafuso; 
 De palhetas; 
 De engrenagens; 
 Peristáltica. 
 
 Bomba dinâmica: 
o Centrífuga; 
o Regenerativa; 
o De fluxo. 
 
Esta é uma classificação que tem por objetivo mostrar um pouco do panorama de 
soluções existentes para implementar este componente. 
As bombas de deslocamento positivo são caracterizadas por pressões elevadas e um 
caudal pulsado e baixo, devido ao modo como decorre a compressão [1]. O fluido é admitido 
numa cavidade e a compressão dá-se através da diminuição sucessiva do volume ocupado, 
permitindo a geração de altas pressões. O caudal é pulsado porque a admissão de fluido não é 
contínua. Por outro lado, as bombas dinâmicas têm um processo de compressão diferente, 
estas adicionam quantidade de movimento ao fluido, através das partes móveis da bomba 
(pás, alhetas, entre outros) [1]. A energia introduzida no fluido é convertida em pressão, 




através de um difusor na saída do dispositivo. Esta solução conduz a um caudal contínuo e 
estável, mas com pressões moderadas. Também, tipicamente, os caudais são superiores aos 
das bombas de deslocamento positivo. 
Os ciclos de Rankine trabalham normalmente com rácios de pressão elevados e caudais 
baixos[22] pelo que as bombas de deslocamento positivo são as mais apropriadas. Segundo 
um livro sobre centrais térmicas, os rendimentos isentrópicos deste tipo de bombas 
encontram-se numa gama entre 65 e 85% [23]. 
 
III - Expansor. Este componente é responsável pela conversão da energia entálpica em 
trabalho de veio, tendo grande influência no rendimento global da instalação. 
Normalmente as instalações de alta potência são equipadas com turbinas axiais ou 
radiais (convencional). Algumas das vantagens destas turbinas são apresentadas abaixo: 
 Alta eficiência; 
 Permite tiragens de fluxo; 
 Nível de maturação da tecnologia elevado, apesar da sua complexidade; 
 Baixo peso; 
No entanto, existem algumas desvantagens: 
 Alto custo; 
 Baixa eficiência fora da gama projetada; 
 A presença de fluido no estado de vapor húmido danifica as hélices, degradando 
a sua eficiência e longevidade. 
De modo a reduzir os custos do expansor, diversos equipamentos têm sido testados em 
sua substituição. Existem duas máquinas que apresentam uma boa hipótese – compressor de 
parafuso [24] e compressor de espiral [25]. A sua função mais comum é na qualidade de 
compressor, no entanto, podem operar como expansor. As principais características que 
abonam a favor destas máquinas são a tolerância a fluido bifásico (líquido e vapor), a sua 
ampla difusão no mercado e o custo inferior. 
O expansor de parafuso é muito utilizado em centrais térmicas de aproveitamento 
geotérmico e de recuperação de energia residual [26] e é mais aplicado para potências 
elevadas. 
Por outro lado, o expansor de espiral está praticamente cingido a estudos académicos 
experimentais, sendo empregue em baixas potências de funcionamento (até 10 kW). No 
entanto, demostra necessitar de maior desenvolvimento e maturação para começar a ser 
utilizado de forma sistemática e comercialmente viável. 
 
Expansor de parafuso (Screw compressor/expander) 
O compressor de parafuso pertence ao grupo dos compressores de deslocamento 
positivo. A Figura 2.15 representa a solução construtiva onde se vê a disposição dos dois 
parafusos que procedem à compressão ou expansão consoante a utilização pretendida. 
 





Figura 2.15 - Solução construtiva de um compressor de parafuso 
 
As principais vantagens deste expansor são as seguintes [26]: 
 Tolerância a fluido com duas fases; 
 Boa eficiência, mesmo fora da gama de funcionamento; 
 Baixa velocidade de rotação, baixando as perdas por atrito e o desgaste das 
superfícies; 
 Custo médio. 
 
Estes expansores devem ter potências superiores a 10 kW. Segundo Riffat et al. [27], 
para potências inferiores, os rendimentos isentrópicos são baixos e existe escassez no 
mercado. De facto, Douglas et al. [28] afirma que a gama típica de potência deste 
equipamento está compreendida entre 37 e 2237 kW. Naturalmente, estes são valores apenas 
indicativos. 
Por exemplo, Smith et al. [7] testou um expansor deste tipo com potências entre 10 e 20 
kW, obtendo rendimentos isentrópicos superiores a 70%. O fluido utilizado foi o R113 com 
pressão e temperatura de entrada de 8,45 bar e 126ºC, respetivamente, e na saída, 3,76 bar e 
93ºC. 
Por outro lado, também existem certas desvantagens [26]: 
 Necessidade de lubrificação (pode ser feito através do fluido de trabalho); 
 Fabricação complicada devido à complexidade das hélices dos parafusos; 
 Problemas na selagem, havendo perdas de fluido significativas. 
 
Expansor de espiral (Scroll compressor/expander) 
O compressor de espiral também se enquadra nos compressores de deslocamento 
positivo. Na Figura 2.16 visualiza-se a solução construtiva e na Figura 2.17 o processo de 
compressão do fluido. A compressão dá-se através da diminuição de volume provocado pelo 
movimento excêntrico do rotor móvel face ao estator - Figura 2.17. Numa primeira fase o 
fluido é admitido – 1ª rotação. Entre a 2ª e 3,5ª rotação o fluido é comprimido através de 
esmagamento. A descarga do fluido efetua-se na 3,5ª e 4,5ª rotação com uma pressão mais 
elevada. 
 





Figura 2.16 - Vista em corte de um compressor de espiral [29] 
 
Figura 2.17 – Processo de compressão de um compressor de espiral (Scroll). 
 
Para explorar a sua funcionalidade, vários estudos foram efetuados por diversos autores. 
Segundo Zhao estes expansores têm sido testados para potências entre 1 e 10 kW [26]. 
Lemort [24] estudou o comportamento destes compressores e desenvolveu um estudo 
experimental para estimar o rendimento isentrópico. A gama de potência foi testada entre 0,38 
e 1,82 kW com temperaturas de entrada entre 101 e 165ºC, e com pressão de entrada entre 0,5 
e 1,1 MPa. O fluido utilizado foi o R123 e obtiveram-se rendimentos isentrópicos no expansor 
entre 42,4 e 68% - Figura 2.18. Da mesma figura, é interessante reparar que o rendimento 
isentrópico aumenta com o aumento da razão de pressão entre a entrada e saída do expansor, 
permitindo melhores eficiências à medida que se aumenta os rácios de pressão/entalpia 
(trabalho obtido), sendo um excelente atributo para o ciclo. 
 





Figura 2.18 - Rendimento isentrópico de um expansor de espiral. [24] 
 
Num outro estudo [8], Zanelli utiliza um conjunto expansor-gerador com capacidade 
entre 1 e 3,5 kW, obtendo rendimentos isentrópicos entre 63 e 65%. O fluido de trabalho é o 
R134a e a temperatura do fluido à entrada do expansor de 70ºC. 
Outro autor, Wang [3], relata um máximo de 77% de rendimento isentrópico. 
Para além dos resultados experimentais obtidos nos estudos citados, existem mais 
algumas vantagens na utilização destes expansores [26]: 
 É composto por poucas peças, o que proporciona uma solução construtiva simples 
e que facilita a sua fabricação e montagem; 
 Permitem a existência de fluido com duas fases (vapor e líquido) sem deterioração 
das superfícies da máquina. 
 É muito utilizado nas máquinas frigóricas, com excelente fiabilidade e numa 
grande variedade de potência, facilitando a obtenção no mercado. 
 Baixa velocidade de rotação, diminuindo as perdas por atrito e o desgaste das 
superfícies; 
 Baixo peso da máquina. 
 
Este expansor apresenta também algumas desvantagens, nomeadamente, necessidade de 
lubrificação e ser usado essencialmente na gama de baixa potência. A lubrificação pode ser 
efetuada pelo fluido de trabalho. O problema da baixa potência pode ser resolvido colocando 
vários expansores em paralelo. No entanto, esta é uma solução que requer maior 
atravancamento e maiores custos. Com a maturação da tecnologia talvez seja possível 
incrementar as potências das máquinas para assim aumentar as gamas de utilização. 
 
Existe ainda uma circunstância que abona muito favoravelmente em favor da utilização 
destes expansores. Muitas máquinas frigoríficas estão a ser desativadas devido à proibição de 
utilização e comercialização de certos fluidos frigorigéneos, devido ao efeito nefasto na 
camada de ozono. Portanto, existem diversos compressores destas máquinas que podem ser 
“reciclados” para esta nova aplicação, baixando o custo de aquisição, ou até eliminando-o, 
uma vez que se aproveita equipamento já existente. Portanto, neste trabalho pretende-se 
considerar este expansor. 





2.4. Fluidos de Trabalho 
A escolha do fluido para o sistema tem bastante influência no seu desempenho, pelo que 
é um assunto que merece uma análise cuidada, de modo a otimizar o rendimento do ciclo, nas 
condições pretendidas. 
Como mencionado, o ciclo pode operar numa ampla gama de temperaturas. Os ciclos de 
alta temperatura são os mais aplicados porque permitem rendimentos mais altos e 
equipamentos mais compactos, para a mesma potência. Isto deve-se à alta entalpia dos fluidos 
quando usados a alta temperatura e pressão, permitindo extrair grandes quantidades de 
trabalho. Também, os gradientes térmicos maiores beneficiam a transferência de calor, 
reduzindo as necessidades de área permuta. Nesta gama de temperatura, o fluido de trabalho 
mais comum é a água. A sua utilização tem diversas vantagens, das quais se destacam as 
seguintes [30]: 
 Grande estabilidade térmica e química; 
 Viscosidade baixa, o que reduz o trabalho de compressão das bombas; 
 É barata e abundante, quando comparada com outros fluidos; 
 Boa capacidade de armazenamento de energia (calor latente de vaporização e 
calor específico altos); 
 Ausência de toxicidade e de perigo para o ambiente. 
 
Por outro lado, existem também certas desvantagens associadas[30][31]: 
 Requer a utilização de turbinas complexas e caras [26]; 
 A pressão de saturação nas baixas temperaturas é demasiado baixa – Tabela 2.2. 
Além disso, a partir de 150ºC a pressão eleva-se muito rapidamente, pelo que a 
partir de certa pressão tem de se sobreaquecer o fluido para atingir as 
temperaturas mais altas; 
 Na gama de baixa temperatura, foco deste trabalho, a pressão de condensação é 
muito baixa (inferior à atmosférica, abaixo de 100ºC), inviabilizando a sua 
utilização; 
 Necessidade de sobreaquecer o fluido para evitar títulos baixos na turbina para 
não deteriorar as suas partes móveis; 
 Necessitam de grandes turbinas e condensadores - Para um bom aproveitamento 
e melhoria de eficiência é necessário expandir até temperaturas e pressões 
baixas, em que a massa volúmica do fluido é muito baixa. Ou seja, a dimensão 
do rotor aumenta à medida que o fluido expande - Figura 2.19. 
 
Tabela 2.2 – Pressão de saturação da água para diferentes temperaturas. 













Figura 2.19 - Fotografia das hélices de uma turbina. Da direita para a esquerda nota-se o aumento de diâmetro. 
 
As características mencionadas permitem afirmar que a utilização de água, como fluido 
de trabalho, é mais adequada para a gama da média/alta temperatura, no estado 
sobreaquecido. É necessário então, recorrer a outros fluidos quando se pretende operar a 
temperaturas mais baixas. 
A solução que tem sido mais estudada e aplicada é a utilização de fluidos orgânicos, 
passando o ciclo a denominar-se de ciclo de Rankine Orgânico - CRO. A utilização destes 
tem algumas características que os tornam muito apelativos [30][31]: 
 Os fluidos utilizados na gama de baixa temperatura trabalham com pressões 
máximas entre 2 a 3 MPa, o que permite trabalhar com pressões moderadas em 
questões de segurança e estabilidade, mas com bons rácios de expansão; 
 Para a gama mínima de pressão de condensação típica (0,15 a 0,4 MPa - pressões 
mínimas para evitar infiltração de ar), as temperaturas de saturação são 
suficientemente elevadas para permitir o arrefecimento através de água da rede de 
distribuição ou ar exterior ambiente. 
 O fluido pode expandir até ao estado de vapor húmido uma vez que o tipo de 
máquina utilizada permite a presença de fluido no estado líquido, ao contrário das 
turbinas convencionais; 
 Concordante com o ponto anterior, os fluidos orgânicos por norma tem curva de 
vapor saturado com declive neutro (isentrópico) ou positivo, pelo que o fluido na 
saída do expansor se encontra no estado de vapor saturado ou sobreaquecido, 
respetivamente; 
 Permite a utilização de uma grande gama de temperatura, inclusive a gama alta. 
 
Existem muitos fluidos à disposição sendo que algumas das propriedades 
procuradas/necessárias neste tipo de fluidos são [30]: 
 Boa capacidade de armazenamento de energia (calor latente de vaporização e 
calor específico altos) – propriedades existentes na água; 
 Densidade alta no estado de vapor húmido – evita aumento desmesurado do 
volume do equipamento nas zonas de baixa pressão e temperatura; 
 Pressão de evaporação deve ser no máximo 2 a 3 MPa, e a de condensação 
superior a 0,1 MPa, para as temperaturas pretendidas, respetivamente; 
 Baixa viscosidade (diminui o trabalho de compressão e as perdas de carga da 
instalação); 
 Boas propriedades de transferência de calor – coeficiente de transmissão térmica 
alto; 




 Boa compatibilidade com os materiais (não corrosivo); 
 Fluido seguro - não tóxico e não inflamável; 
 Baixo impacto ambiental e na camada de ozono; 
 Baixo custo e fácil aquisição comercial; 




Figura 2.20 – a) Fluido com declive positivo (n-pentano). b) Fluido com declive aproximadamente nulo (R124). 
 
Na Tabela 2.3 encontram-se as propriedades principais de alguns fluidos mais utilizados 
nos trabalhos e artigos científicos consultados, para este tipo de aplicação. Essencialmente são 
apresentados alguns parâmetros importantes de segurança e outros termodinâmicos. Na 
apresentação dos resultados teóricos, no quarto capítulo, apresentam-se as propriedades de 
viscosidade, de transferência de calor e de armazenamento térmico dos fluidos que 
demonstram melhor rendimento. 
 
 
Como complemento desta tabela, utiliza-se a Tabela 2.4 onde se encontra informação 
detalhada sobre a designação das siglas na norma ASHRAE 34/2010, referente o grau de 
inflamabilidade e toxicidade de um fluido (Grupo de segurança). 
 Tabela 2.3 - Características importantes de alguns fluidos potencialmente utilizáveis no ciclo.  
Tipo Fluido 




      
[ºC] 
[32] 


















HFC R245fa 15,2 154 3,65 Positivo B1 7,6 0 1030 
HCFC R123 27,8 183,7 3,67 Positivo B1 1,3 0,02 77 




-11,67 134,7 3,64 Positivo A3 12  0 
Pentano/ 
R601 
35,87 196,5 3,36 Positivo A3 12  0 
Butano/ 
R600 
-0,5 152 3,80 Positivo A3 0,018 0 ~20 
CFC R114 3,8 145,7 3,29 Positivo A1 300 1 10040 
- Água R718 100 374 22 Negativo A1 0,026 0 0,2 
a - à pressão atmosférica 
b - segundo a norma ASHRAE 34 





Tabela 2.4 - Classificação de fluidos quanto à toxicidade e 
inflamabilidade, segundo a norma ASHRAE 34/2010 
Inflamabilidade em contato com ar 
a 60ºC e pressão atmosférica 
  
Alta A3 B3 
Baixa A2 B2 
Baixa (velocidade de queima 
máxima de 10 cm/s) 
A2L B2L 






O impacto ambiental de um fluido é avaliado com três parâmetros principais: 
 TVA – Tempo de Vida Atmosférico; 
 PDO – Potencial de Depleção da camada de Ozono; 
 PAG – Potencial de Aquecimento Global. 
 
O tempo de vida atmosférico caracteriza o tempo de permanência da substância na 
atmosfera, como o nome indica. 
O potencial de depleção da camada de ozono de um fluido é uma medida do seu 
potencial de destruição de ozono. O fluido de referência é o R11, para o qual toma o valor de 
1 – por exemplo, um fluido com PDO de três tem um potencial de destruição de ozono três 
vezes superior ao do R11. O último parâmetro, potencial de aquecimento global, mede a 
quantidade de calor retido na atmosfera (efeito de estufa), quando comparado com o dióxido 
de carbono, cujo valor de referência também é 1. 
Na escolha do fluido de trabalho, como foi apresentado, para além da eficiência 
termodinâmica que podem proporcionar ao ciclo, deve-se ter em consideração toda uma 








2.5. Aplicações Existentes 
Este subcapítulo pretende citar sucintamente alguns fornecedores e aplicações existentes 
de ciclos de Rankine Orgânico (CRO). Para a caraterização são apresentados alguns 
parâmetros de funcionamento tais como (1) temperatura de fonte de calor, (2) fluido utilizado, 
(3) expansor, (4) potência da instalação e (5) rendimento da instalação. A Tabela 2.5 
apresenta algumas soluções de alguns fornecedores deste tipo de tecnologia. 
 








































Como se nota, existem diversas empresas que implementam sistemas deste tipo, numa 
grande variedade de potência, operando com diferentes fluidos, temperaturas e expansores. 
Também, os rendimentos elétricos variam entre 9 e 21%. Na Tabela 2.6 encontram-se 
algumas aplicações existentes. 
 
Tabela 2.6 - Algumas aplicações existentes de ciclos de Rankine Orgânico. 
Localização Potência [MWe] Fonte térmica Fabricante 
Schleiz (Alemanha) 0,15 Solar GMK 
Sauerlach (Alemanha) 0,7 Biomassa Turboden 
Stadtwärme Lienz (Áustria) 1 Biomassa Turboden 
Mirom (Bélgica) 2,5 Energia residual Turboden 
Gold Creek (Canadá) 6,5 Energia residual ORMAT 
Ilha S. Miguel (Portugal) 14 Geotérmica ORMAT 
 
2.6. Conclusões 
Neste capítulo foram apresentados (1) os componentes necessários para a 
implementação, bem como algumas soluções construtivas, (2) processos termodinâmicos 
envolvidos, (3) fontes térmicas típicas, (4) estudo de fluidos de trabalho para o ciclo e, 
também, (5) algumas soluções comerciais baseadas em ciclos de Rankine. 
A leitura deste capítulo permite enquadrar o leitor na aplicação que se pretende estudar 
e serve de introdução ao capítulo seguinte, dedicado ao modelo. 
  

























35 Ciclo Teórico 















Neste capítulo são descritos, através dum modelo matemático, os fenómenos 
termodinâmicos que ocorrem numa instalação que opera segundo o ciclo de Rankine, bem 
como as limitações de funcionamento tais como pressões, temperaturas e outros. Numa 
primeira abordagem é apresentado o ciclo teórico, introduzindo-se de seguida as perdas 
existentes na instalação. 
São estudadas duas soluções. A primeira contempla os componentes elementares – 
evaporador, expansor, condensador e bomba de pressão. A segunda solução decorre de 
uma atualização da anterior, que introduz a regeneração, com o objetivo de aumentar o 
rendimento. 
 
3.1. Ciclo Teórico 
Nesta secção é apresentado o modelo matemático com o objetivo de testar diferentes 
fluidos para estimar o rendimento da instalação. Para facilitar a apresentação do modelo 
recorre-se ao diagrama termodinâmico do fluido R245fa a título de exemplificação. Este é um 
fluido muito utilizado em estudos científicos, revelando boa aplicabilidade e rendimento, para 
as gamas de temperatura que se pretende estudar [5]. Para além disso é adequado para operar 
com as pressões e temperaturas pretendidas neste trabalho, pelo que é um fluido exemplo que 
caracteriza bem os demais fluidos testados. 
A primeira solução apresentada é o ciclo simples que contém os elementos básicos: 
uma bomba de pressão, um evaporador, um expansor e um condensador. Na Figura 3.1 
encontram-se os estados termodinâmicos típicos de um ciclo de Rankine destes que são 
descritos de seguida. 
 
 
Figura 3.1 – Diagrama Temperatura-Entropia de um ciclo de Rankine Orgânico simples teórico. 
 
Na evolução de 1 para 2 ocorre a compressão do fluido através da bomba de pressão. 
Em termos teóricos a entropia do fluido, de um estado para o outro, mantém-se constante – 
evolução isentrópica, ausência de irreversibilidades. A equação 3.1 traduz a trabalho 
despendido no processo. 
 






O ponto 1 é caraterizado por duas propriedades termodinâmicas - pressão mais baixa do 
ciclo e título nulo. O ponto 2,is tem a pressão mais alta do ciclo e a entropia do ponto 1. Note-
se que as propriedades termodinâmicas são obtidas através de tabelas termodinâmicas [32]. 
A pressão máxima aconselhada para os ciclos orgânicos encontra-se entre 2 e 3 MPa 
para que as instalações sejam menos exigentes e tenham custos aceitáveis [22], e também por 
razões de segurança [39]. 
Na evolução de 2 para 3 ocorre o aquecimento isobárico no evaporador. A evaporação 
é feita até atingir o estado de vapor saturado, sendo o calor fornecido ao fluido calculado 
através da equação 3.2. 
 ̇      ̇  (        ) 3.2 
 
O ponto 3 é caracterizado pela pressão máxima do ciclo e pelo estado de vapor saturado 
(título 100%). O ciclo também será testado com vapor sobreaquecido passando a caracterizar-
se o estado 3 com a pressão máxima e a temperatura escolhida. 
No componente seguinte, o expansor, o fluido é expandido isentropicamente até à 
pressão mais baixa do ciclo, para obter trabalho de veio – evolução de 3 para 4. O trabalho 
extraído é calculado através da equação 3.3. 
 
 ̇         ̇  (        ) 3.3 
 
O ponto 4,is é caracterizado pela pressão mais baixa do ciclo e por ter a mesma entropia 
do ponto 3. 
Na saída da turbina o fluido está total ou parcialmente no estado de vapor, sendo 
necessário rejeitar calor do ciclo, através do condensador, para retornar ao estado de líquido 
saturado e ser novamente comprimido. Sendo as pressões de condensação recomendadas 
neste tipo de ciclo devem ser superiores a 0,1 MPa para evitar infiltrações de ar no sistema 
[30]. 
 
O calor retirado do ciclo é dado pela equação 3.4. 
 
 ̇      ̇  (        ) 3.4 
 
A temperatura de condensação deve ser superior a 30ºC para permitir a rejeição de calor 
do ciclo através de ar atmosférico ou água da rede. No entanto, se for adequado, podem-se 
utilizar temperaturas mais baixas para potenciar o rendimento do ciclo. As pressões de 
condensação variam consoante o fluido de trabalho e, na maior parte dos casos, encontram-se 
compreendidas entre 0,15 e 0,4 MPa. 
O rendimento do ciclo é definido pela razão entre o trabalho líquido extraído do ciclo e 
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 3.5 
 
O trabalho extraído do ciclo tem de ser convertido em energia elétrica através de um 
alternador. No caso teórico todo o trabalho líquido é convertido em energia elétrica. 
Na segunda solução é introduzido um permutador de calor para aproveitar a 
temperatura remanescente do fluido à saída do expansor, de modo a pré-aquecer o fluido frio 
à entrada do evaporador. Esta é uma característica que se deve ao declive nulo ou positivo do 
tipo de fluido utilizado no ciclo, o que faz com que este esteja no estado de vapor saturado ou 
sobreaquecido. Assim, depois da expansão, o fluido tem uma temperatura superior à do fluido 
na entrada do evaporador, havendo um gradiente de temperatura disponível – Figura 3.2. A 
energia recuperada permite reduzir o calor fornecido no evaporador, proporcionando um 
aumento no rendimento do ciclo. 
Na Figura 3.3 encontra-se o novo diagrama termodinâmico já incluindo o processo 
regenerativo. 
 
Figura 3.2 – Gradiente térmico disponível entre a saída do expansor (4,is) e a entrada do evaporador (2,is). 
 
 
Figura 3.3 – Ciclo de Rankine regenerativo teórico.  
 
Na condição do permutador de calor ser perfeitamente eficiente, o fluido frio atinge a 
temperatura do fluido quente – Figura 3.4. Ou seja, o fluido à saída da bomba, ponto 2,is, é 







Figura 3.4 – Visualização do processo regenerativo. Evolução de 2,is para 5. 
 
As equações 3.6 e 3.7 traduzem a troca de calor no permutador e a condição de fronteira 
de temperatura. 
 
 ̇       ̇  (        )   ̇  (        ) 3.6 
      3.7 
O ponto 5 é definido pela pressão máxima do ciclo e pela temperatura do ponto 4,is. O 
ponto 6 tem a pressão mais baixa do ciclo. 
O rendimento do ciclo aumenta com a inserção do permutador de calor porque se 
diminui o calor fornecido no evaporador, mantendo-se tudo o resto constante - equação 3.8. 
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3.2. Ciclo Real 
No subcapítulo anterior foi apresentado o ciclo admitindo evoluções termodinâmicas 
ideias, sem perdas de eficiência. No entanto, elas existem e devem ser introduzidas no 
modelo, para estimar o rendimento deste tipo de sistema. 
Em primeiro lugar são apresentados os rendimentos dos componentes do ciclo (bomba 
de pressão, expansor e permutadores de calor) e depois, as perdas de carga da instalação. 
Os rendimentos dos equipamentos têm por base artigos científicos e livros de referência. 
Para as perdas de carga admitem-se valores típicos nos permutadores, acrescentando-se uma 
percentagem para as restantes perdas do sistema. Portanto, as perdas de carga não são 
estimadas de uma forma rigorosa, sendo uma limitação do modelo. 
O primeiro componente analisado é a bomba de pressão. Nos processos reais a 
compressão não é isentrópica porque existem irreversibilidades associadas perdas mecânicas e 
outras, que resultam na degradação do desempenho. 
Define-se o rendimento como a razão entre o trabalho isentrópico e o trabalho real da 
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Em que ̇        ̇  (       ). O efeito das irreversibilidades existentes na bomba 
verifica-se pelo afastamento do valor da entropia entre o estado inicial e final - Figura 3.5. 
 
 
Figura 3.5 – Estados termodinâmicos da evolução do fluido na bomba, com e sem irreversibilidades. 
 
O trabalho de compressão real necessário é maior do que o trabalho isentrópico, o que 
reduz o trabalho líquido extraído do ciclo e, consequentemente, o rendimento. 
O expansor tem perdas similares às da bomba, o rendimento isentrópico encontra-se na 
equação 3.10. 
      
 ̇      
 ̇       
 3.10 
 
Em que ̇         ̇  (       ). A Figura 3.6 demonstra o efeito das irreversibilidades do 
expansor. 
 







No caso do expansor, a conversão de entalpia em trabalho é menor do que na evolução 
isentrópica, o que também diminui o trabalho líquido do ciclo e o rendimento. 
Os restantes equipamentos são (1) o permutador de calor regenerador (2) o 
condensador
7
 e (3) o evaporador
8
. Os dois últimos são implementados através de 
permutadores de calor. Na secção anterior considerou-se que a eficiência dos permutadores de 
calor era de 100%. Na realidade, tal não acontece porque a área de permuta de calor não é 
“infinita”. Desta forma, à medida que os fluidos tendem para a mesma temperatura, a potência 
diminui exponencialmente. Portanto, para uma maior eficiência seria necessária uma área 
muito elevada, o que se traduz numa instalação volumosa e com custos elevados. Sendo a sua 
eficiência definida pelo rácio entre o calor efetivamente trocado e o calor máximo que é 
possível trocar. 
Note-se a consideração do permutador de calor regenerador. A eficiência deste está 
traduzida na equação 3.11. 
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 ̇    ̅̅ ̅      (       )
 ̇        (         )
 3.11 
 
A Figura 3.7 esquematiza a evolução termodinâmica neste permutador, assinalando-se 
que o ponto 5 não atinge a temperatura do ponto 4,r. 
 
 
Figura 3.7 – Visualização do efeito da eficiência do permutador nas temperaturas obtidas no permutador. 
 
A equação anterior permite calcular as temperaturas obtidas no permutador, podendo-se 
agora definir o calor trocado em termos de entalpia - equação 3.12 e 3.13. 
 
 ̇    ̇  (         )       ̇  (       ) 3.12 
 ̇  (       )   ̇  (       ) 3.13 
 
                                                 
7
 Este equipamento é implementado através de um permutador de calor. 
8





O calor aproveitado no permutador é fornecido ao fluido antes de entrar no evaporador, 
permitindo reduzir a quantidade de calor necessário- equação 3.14, o que resulta no aumento 
do rendimento do ciclo. 
 ̇         ̇  (     ) 3.14 
 
O fluido quente, depois de fornecer calor no permutador regenerador, entra no 
condensador para rejeitar calor à fonte fria, retornando ao estado de líquido saturado. O calor 
trocado neste equipamento é menor do que no ciclo simples porque parte da energia já foi 
retirada. A equação 3.15 traduz o calor rejeitado pelo ciclo – Figura 3.8. 
 
 ̇      ̇  (     ) 3.15 
 
 
Figura 3.8 - Evolução termodinâmica que ocorre no condensador. 
 
O evaporador e condensador são permutadores de calor, pelo que se aplicam os mesmos 
critérios de eficiência definidos anteriormente na equação 3.11. 
A determinação da eficiência dos permutadores de calor não é objeto de estudo, no 
entanto, serão testados diferentes valores de eficiência, dentro de uma gama típica, para 
avaliar o efeito no rendimento do ciclo, no capítulo “Análise de Resultados”. 
 
As perdas de carga podem ser divididas em perdas lineares e/ou localizadas. As 
primeiras derivam da existência de atrito entre o fluido e as paredes da conduta, e as segundas 
associadas a curvas, junções ou separações de condutas, equipamentos ou outros. 
Não é efetuada uma análise para quantificar as perdas de carga, em vez disso, usam-se 
valores típicos de perda de carga nos equipamentos, acrescentando-se uma margem para as 
condutas. Todavia, faz-se uma análise paramétrica para aferir a influência deste parâmetro no 
desempenho do ciclo. 
Para colmatar as perdas de carga que ocorrem no ciclo são tomadas as seguintes 
medidas: 
 Sobre-elevação da pressão na bomba para compensar a perda de carga nas 
condutas de alta pressão, no permutador de calor regenerador (escoamento de 
alta pressão) e no evaporador, de modo que na entrada do expansor se tenha a 
pressão e temperatura definida para o ciclo – Figura 3.9. 
 A expansão será interrompida antes de atingir a pressão mínima do ciclo para 





regenerador (escoamento de baixa pressão) e do condensador, para que na 
entrada da bomba a pressão seja a mínima definida – Figura 3.10. 
 
 
Figura 3.9 – Visualização da sobrepressão para compensar as perdas de carga na linha de alta pressão. 
 
Figura 3.10 - Visualização da sobrepressão para compensar as perdas de carga na linha de baixa pressão. 
 
A compensação das perdas de carga aumenta o trabalho de compressão e diminui o 
trabalho líquido extraído do expansor, contribuindo negativamente para o rendimento do 
ciclo. 
Conjugando todas as perdas e rendimentos dos equipamentos obtém-se a Figura 3.11 
que ilustra todos os estados e evoluções termodinâmicas que ocorrem no ciclo de Rankine 











Figura 3.12 – Equipamentos que implementam as evoluções termodinâmicas. 
 
3.3. Conclusões 
Neste capítulo foi apresentado o modelo matemático que descreve os fenómenos 
termodinâmicos e físicos do ciclo, delimitando alguns parâmetros de funcionamento. 
Numa primeira fase apresentou-se o ciclo teórico para estabelecer o máximo 
desempenho, acrescentando-se as diferentes perdas e irreversibilidades de modo a tornar o 
modelo mais realista. As perdas do sistema resultam de (1) rendimentos isentrópicos da 
bomba e do expansor, (2) eficiência dos permutadores de calor e (3) perdas de carga 
lineares e localizadas.No próximo capítulo são apresentadas detalhadamente as condições de 
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4. Análise de Resultados 
A análise de resultados começa por avaliar as duas soluções propostas em termos 
teóricos para delimitar o máximo rendimento que se pode atingir. Estes valores são também 
comparados com o rendimento de Carnot, máximo teórico que um ciclo termodinâmico pode 
atingir. Esta análise permite perceber o potencial em termos de rendimento do ciclo proposto 
e compará-lo com os limites absolutos. 
Para a análise pressupõe-se a utilização de vapor saturado na entrada do expansor. No 
entanto, alguns fluidos para operar com vapor saturado necessitam de temperaturas muito 
baixas, inferiores à temperatura máxima definida para o ciclo. Nestes casos o fluido recebe 
calor até ao estado de vapor sobreaquecido para cobrir toda a gama de temperaturas 
pretendida, analisando-se os efeitos no rendimento do ciclo. 
A água também é testada no modelo nas condições do fluido orgânico para comparar o 
seu desempenho. Analisa-se também a introdução de expansão até pressão de vácuo, situação 
típica em ciclos reais de vapor de água. 
As análises efetuadas têm por objetivo encontrar os fluidos que permitem um melhor 
desempenho para se proceder à análise do ciclo real, introduzindo-se as diferentes perdas de 
modo a estimar o rendimento real espectável deste tipo de sistemas. 
 
4.1. Condições de Funcionamento e Simulação 
O ciclo de Rankine pode operar numa gama diversa de temperaturas e pressões. Por 
isso, torna-se necessário definir as condições de funcionamento do ciclo, para enquadrar os 
resultados obtidos. 
A temperatura mais baixa do ciclo é fixada em 30ºC
9
 por duas razões principais: 
 Permite a utilização de ar atmosférico ou água com temperatura razoável para 
fazer o arrefecimento/condensação do ciclo; 
 Permite, na maioria dos fluidos, trabalhar com pressões de condensação 
superiores à pressão atmosférica, evitando infiltrações de ar no sistema. 
 
O fluido no estado de mais baixa temperatura e entalpia encontra-se no estado de 
líquido saturado. A temperatura de entrada no expansor é testada numa gama entre 55 e 
145ºC, com incrementos de dez graus, estando o fluido no estado de vapor saturado. 
  
                                                 
9
 Um dos fluidos, o n-pentano, opera a 40ºC visto que, para a temperatura padrão – 
30ºC, a pressão de saturação é inferior à pressão atmosférica. 
 




O potencial de trabalho extraído de um expansor é tanto maior quanto maior o rácio de 
pressão. Contudo, a pressão a utilizar tem limites que dependem de diferentes fatores, sendo 
delimitada por três condições principais: 
 Pressão entre 2 a 3 MPa para manter as condições de segurança num nível estável 
e com custo moderado; 
 A pressão máxima limite a usar deve prevenir que o fluido entre na zona húmida e 
retorne ao estado sobreaquecido, para evitar instabilidades dentro da máquina 
[26]– Figura 4.1. O ponto A representa a pressão máxima admissível. Expandir a 
partir de pressões superiores, ponto B, demonstra que o fluido inicia-se em vapor 
saturado, passando vapor húmido, novamente retorna a vapor saturado e por fim 
entra no estado sobreaquecido; 
 A pressão máxima deve estar afastada da pressão crítica, uma vez que pequenas 
alterações de temperatura nessa zona levam a variações bruscas de pressão, 
podendo o ciclo tornar-se instável. Drescher et al. [39] afirma que se devem 
considerar pressões pelo menos 0,1 MPa abaixo da pressão crítica. Noutra 
referência, Torres [40] aconselha o uso de temperatura 10 a 15 °C abaixo da 
temperatura crítica. A pressão e temperatura crítica dos fluidos utilizados 
encontram-se no anexo 1.I na página 85. 
 
 
Figura 4.1 - Visualização da pressão máxima admissível – Ponto A. 
 
Alguns dos fluidos testados no modelo tem uma temperatura limite inferior a 145ºC, 
correspondente à pressão máxima da Figura 4.1, a partir da qual não é possível testá-los no 
estado de vapor saturado. Esses fluidos são testados no estado de vapor sobreaquecido 
segundo duas soluções distintas: 
 Solução 1 - Utilização da pressão correspondente à temperatura máxima de 
saturação permitida para o fluido – Figura 4.2; 
 Solução 2 - Utilização da pressão máxima, salvaguardando-se um 
sobreaquecimento mínimo de 5ºC, para evitar a situação descrita na Figura 4.1, 
até ao limite de 3MPa – Figura 4.3. Esta solução possibilita trabalhar com 
pressões superiores, aumentando o potencial de trabalho a extrair do expansor. 
 










Figura 4.3 – Utilização de pressões superiores à máxima admissível com sobreaquecimento de 5ºC, fluido 
isobutano. 
 
Os diferentes rendimentos/eficiências dos equipamentos são atribuídos com base em 
valores típicos encontrados na literatura - Tabela 4.1, estando em parte relatados no 
subcapítulo sobre os componentes, página 15. O rendimento da bomba está entre 65 e 85% 
[23]. O rendimento do expansor é um valor típico que resulta dos diferentes valores obtidos 
dos artigos citados, relatados na secção sobre os expansores. A eficiência dos permutadores 
pode tomar diferentes valores, pelo que se considera um valor médio. Este último é analisado 
parametricamente no ciclo real para verificar a sua influência. 
 
Tabela 4.1 - Rendimentos dos diferentes componentes. 
Parâmetro Percentagem [%] 
          75 
             65 
    60 
 
As perdas de carga são contabilizadas de uma forma simplificada, admitindo-se valores 
de referência para os permutadores de calor, acrescidos em 10% para compensar as perdas 
lineares e as restantes perdas localizadas. Visto ser uma análise muito condescendente, será 
realizada parametricamente de modo verificar o efeito da perda de carga no rendimento do 
ciclo. 




Na secção dedicada aos componentes apresentaram-se as melhores opções para cada 
permutador de calor. No entanto, para a perda de carga serão considerados os valores típicos 
de um permutador de calor de carcaça e tubo, por simplificação. Do lado dos tubos a perda 
típica encontra-se entre 30 a 60 kPa enquanto na carcaça os valores são inferiores, 20 a 30 kPa 
[16]. 
Pode-se dividir o ciclo em dois ramos distintos. O primeiro ramo é o de alta pressão e 
inclui: 
 Conduta de ligação entre a bomba e o permutador de calor regenerativo; 
 Permutador de calor regenerativo – considera-se que o fluido frio circula pelo 
lado da carcaça; 
 Conduta de ligação entre o permutador de calor regenerativo e o evaporador; 
 Evaporador - considera-se que o fluido que contém a energia residual circula 
pelos tubos e o fluido de trabalho pela carcaça; 
 Conduta de ligação entre o evaporador e o expansor. 
Considera-se uma perda de carga de 45kPa no permutador de calor regenerativo, 25 kPa 
no evaporador e 7 kPa para as restantes perdas, totalizando 77 kPa. Este é o acréscimo que a 
bomba tem de disponibilizar para compensar a perda de carga neste ramo. 
O segundo ramo é o ramo de baixa pressão e inclui: 
 Conduta de ligação entre o expansor e o permutador de calor regenerador; 
 Permutador de calor regenerador - o fluido quente circula pelos tubos; 
 Conduta de ligação entre o permutador de calor regenerador e o condensador; 
 Condensador - considera-se que o fluido de trabalho circula pelos tubos; 
 Conduta de ligação entre o condensador e a bomba. 
Neste ramo temos o permutador de calor regenerador e o condensador que introduzem 
45 kPa cada e 9 kPa para as restantes perdas, totalizando 99 kPa. Para colmatar estas perdas a 
expansão é interrompida a uma pressão superior à mínima do ciclo, reduzindo-se o rácio de 
pressão no expansor. Ou seja, a pressão de saída do expansor é 99 kPa superior ao caso em 
que não existem perdas. 
A introdução das perdas de carga permite traduzir melhor o comportamento do sistema, 
tornando o modelo mais realista e adaptável às condições de funcionamento existentes numa 
dada instalação. Contudo, as perdas consideradas têm um carácter simplificado porque não se 
faz uma estimativa rigorosa a partir de correlações e/ou equações acreditadas para o efeito, 
nem se utilizam valores de uma instalação real com dados experimentais. 
Num estudo futuro e mais específico, em que se pretenda projetar e construir uma 
instalação experimental, seria de todo pertinente modelar e prever as perdas de carga com 
métodos analíticos adequados de modo a fortalecer o modelo. 
  












































4.2. Desempenho dos Fluidos no Ciclo Teórico 
4.2.1. Ciclo de Rankine Orgânico Simples 
Nesta secção são apresentados os resultados obtidos para o CRO simples teórico. O 
objetivo é conhecer os limites do ciclo, em termos de rendimento, para a gama de temperatura 
considerada, testando diferentes fluidos. 
A Figura 4.4 apresenta o rendimento dos dois fluidos com melhor desempenho. A 
apresentação dos valores numéricos obtidos para todos os fluidos considerados encontra-se no 
anexo I,II na página 85. 
Para este ciclo o fluido R123 é o que demonstra melhor rendimento em todas as 
temperaturas testadas, variando entre 7,1 e 20,9%. Os rendimentos de Carnot -  para as 
temperaturas consideradas variam entre 7,62 a 27,5%. 
 
          
            
            
 4.1 
 
Define-se um rendimento relativo, rácio entre o rendimento do ciclo e o rendimento de 
Carnot, para verificar o afastamento - Figura 4.5, contemplando o fluido R123. Verifica-se 
que quanto menor a temperatura de entrada no expansor, menor é o afastamento relativo. Ou 
seja, com o aumento da temperatura, o rendimento do ciclo cresce menos do que o rendimento 
de Carnot, perdendo “competitividade”. O afastamento máximo que se verifica é de 24%. 
 
 
Figura 4.4 - Rendimento do ciclo simples em função da temperatura de entrada no expansor. 
 
 
Figura 4.5 – Rácio entre o rendimento do ciclo e o rendimento de Carnot. 
 

























Na secção seguinte faz-se a análise do ciclo de Rankine Orgânico introduzindo a 
regeneração, com o objetivo de aumentar o rendimento do ciclo. 
 
4.2.2. Ciclo de Rankine Orgânico Regenerativo 
No capítulo 3 foi apresentada uma forma de aumentar o rendimento do ciclo através de 
um permutador de calor regenerador, recuperando parte do calor rejeitado pelo ciclo, 
passando o ciclo a denominar-se regenerativo. Neste subcapítulo assume-se que o 
permutador é 100% eficiente, permitindo vislumbrar o potencial máximo da aplicação. 
Na Figura 4.6 mostra-se, graficamente, o resultado dos dois fluidos com melhor 
desempenho. Novamente se inclui o rendimento de Carnot. 
No ciclo simples os rendimentos máximos variavam num intervalo entre 7,1 e 20,9%. A 
introdução do permutador regenerador permite aumentar para um intervalo entre 7,3 e 22,7%. 
Isto corresponde a um aumento percentual de 2,2 a 8,8%, respetivamente. 
No intervalo entre 55 e 105ºC o fluido R114 é o que apresenta melhor rendimento. A 
partir daí, até aos 125ºC, o fluido R123 destaca-se. O R114 apenas foi testado até 125 ºC 
porque a partir daí a pressão de evaporação é superior à pressão máxima admissível, segundo 
os critérios enunciados previamente. Entre os 55 e 105ºC, o fluido que ocupa o segundo lugar 
é o R123. No anexo 1,IIIResultados do CRO Regenerativo na página 86, encontram-se os 
resultados numéricos do rendimento para todos os fluidos testados. 
 
 
Figura 4.6 - Rendimento do ciclo regenerativo em função da temperatura de entrada no expansor. 
 
A Figura 4.7 apresenta o rendimento relativo entre o ciclo regenerativo e o rendimento 
de Carnot, como no caso anterior. Verifica-se, como esperado, uma aproximação do 
rendimento do ciclo ao rendimento de Carnot, decorrente do efeito regenerativo 
implementado – o afastamento máximo reduz de 24 para 17%. O ciclo simples está também 
contemplado para uma comparação mais visual. 
 





















R114 regen R123 regen R123 simples
 
Figura 4.7 - Rácio entre o rendimento do ciclo regenerativo e o rendimento de Carnot. 
 
Nas duas secções apresentadas o fluido à entrada do expansor está no estado de vapor 
saturado. No subcapítulo subsequente é estudado o efeito do sobreaquecimento nos fluidos 
cuja temperatura limite seja inferior a 145ºC – temperatura máxima a utilizar definida neste 
trabalho. 
 
4.2.3. Efeito do Sobreaquecimento à Entrada do Expansor 
Alguns dos fluidos testados no modelo tem uma temperatura crítica inferior aos 145ºC, 
não sendo possível testá-los no estado de vapor saturado para todas as temperaturas 
pretendidas. Esses fluidos são então testados no estado de vapor sobreaquecido, para percorrer 
as temperaturas em falta, segundo as duas soluções descritas no subcapítulo referente às 
condições de funcionamento. 
Os fluidos admissíveis são o R245fa, o Isobutano e o R114, sendo testados no ciclo 
simples e no regenerativo. 
 
I. Ciclo de Rankine Orgânico Simples 
O ciclo simples é testado segundo as duas soluções de sobreaquecimento descritas nas 
condições de funcionamento. Os resultados obtidos n a primeira solução de sobreaquecimento 
encontram-se na Figura 4.8, em que a cor azul representa os valores obtidos para o ciclo 
simples com vapor saturado na entrada do expansor. Os restantes pontos são o resultado do 
sobreaquecimento, sendo a cor verde o indicativo para o crescimento do rendimento e o 
vermelho a redução do mesmo. 
Verifica-se que o sobreaquecimento, numa primeira fase, aumenta o rendimento do 
ciclo. Contudo, rapidamente entra em queda, com o aumento da temperatura. O único fluido 
que não apresenta diminuição de rendimento para as temperaturas consideradas é o fluido 
R245fa todavia, apenas foi testado para 145ºC. Nesse sentido, testou-se o fluido para 
temperaturas superiores, de modo a averiguar se tinha o mesmo comportamento dos restantes 
fluidos. Constatou-se que a partir de 165ºC, o rendimento também entra em declínio. 
A utilização da primeira solução de sobreaquecimento no ciclo simples introduz perdas 
de rentabilidade no sistema, não sendo vantajoso. 
 


















































Vapor saturado Vapor sobreaquecido
 
Figura 4.8 – Efeito do sobreaquecimento no rendimento do ciclo simples – solução 1. 
Código de cores: Verde - Melhoria; Vermelho – Agravamento. 
 
Assim como concluído por Cong et al. [4], O rendimento do ciclo diminui à medida que 
o estado termodinâmico do fluido à entrada do expansor se afasta da curva de vapor saturado, 
adensando-se na zona sobreaquecida. Tal acontece porque o crescimento no trabalho líquido 
extraído do expansor não é suficiente para colmatar o acréscimo de calor fornecido ao ciclo. 
Tome-se por exemplo o que ocorre com o fluido Isobutano, na Figura 4.9 encontra-se 
representada graficamente a quantificação do calor fornecido ao ciclo, em função da 
temperatura do fluido na entrada do expansor, no caso da utilização de vapor saturado e 
sobreaquecido. Verifica-se que na zona de vapor saturado o calor fornecido cresce 
lentamente. Assim que se passa a usar vapor sobreaquecido, o ciclo passa a necessitar de 
muito mais calor. 
 
 
Figura 4.9 - Calor fornecido ao ciclo em função da temperatura de entrada no expansor. 
 
Por outro lado, é necessário estudar o comportamento do trabalho de expansão - Figura 
4.10. Este tem um comportamento diferente. Com vapor saturado a quantidade de trabalho 
realizado é crescente, assim como o calor fornecido, ao utilizar vapor sobreaquecido, o 
crescimento do trabalho continua, no entanto é menos acentuado, enquanto o calor fornecido 
aumenta. Através da Figura 4.11 é possível explicar este comportamento. Ao expandir o 
fluido no estado saturado este atinge praticamente sempre o mesmo valor de entalpia daí os 
valores quase constantes. Assim sendo, a condição de saída é praticamente a mesma em todas 
as temperaturas. Sendo que o fluido de entrada no expansor tem cada vez mais entalpia 
disponível, derivado do aumento de pressão e da temperatura, obtém-se um crescimento do 
trabalho de expansão à medida que se aumenta a temperatura de entrada no expansor. 




































































Quando se utiliza o vapor sobreaquecido ocorre um aumento significativo na entalpia de 
entrada, pois o fluido à saída do expansor está numa zona mais sobreaquecida do que nos 
casos anteriores, pelo que tem uma entalpia correspondente muito superior. Deste modo, 
apesar do aumento da entalpia disponível à entrada do expansor, a queda entálpica disponível 
não cresce ao mesmo ritmo anterior. Com efeito, o trabalho líquido cresce cada vez mais 
lentamente, aumentando o peso do calor fornecido, o que provoca a quedo do rendimento do 
ciclo. Conclui-se que a utilização de sobreaquecimento com limitação de pressão não é 
benéfica para o rendimento do ciclo. 
 
 
Figura 4.10 – Trabalho líquido extraído em função da temperatura de entrada no expansor. 
 
 
Figura 4.11 – Entalpia de entrada e de saída do expansor. 
 
Os resultados da segunda solução de sobreaquecimento encontram-se na Figura 4.12 
(aumento de pressão e sobreaquecimento de 5ºC). Neste caso o benefício ocorre em todas as 
temperaturas, para todos os fluidos. 
 
 
Figura 4.12 – Efeito do sobreaquecimento no rendimento do ciclo simples – solução 2. 
Código de cores: Verde – Melhoria 



















































Vapor saturado Vapor sobreaquecido
Apesar do incremento dos rendimentos, importa notar que o desempenho do fluido 
Isobutano, para 145ºC, entra praticamente em estagnação, entrando em declínio para 
temperaturas superiores. Isto acontece porque aos 135ºC atinge-se a pressão máxima – 3 MPa. 
A partir desta temperatura, a pressão mantém-se constante, pelo que o fluido está cada vez 
mais sobreaquecido, à medida que se aumenta a temperatura de entrada no expansor, 
sucedendo o efeito descrito na primeira solução de sobreaquecimento. 
Com recurso à Figura 4.13 e Figura 4.14 pode-se também notar o motivo do aumento de 
rendimento enquanto não se atinge a pressão máxima admissível – 3 MPa, notando 
novamente o comportamento do Isobutano. Nestas circunstâncias (115 e 125ºC) o 
sobreaquecimento é de apenas 5ºC o que permite que o fluido esteja perto da curva de vapor 
saturado, tendo uma pressão mais elevada, conferindo-lhe maior entalpia disponível - Figura 
4.15. Nesta mesma figura, verifica-se também que o valor de entropia é praticamente igual 
para as duas temperaturas, pelo que as expansões culminam numa zona de entalpia similar, 
como se pode verificar pelos valores de entalpia de saída do expansor - Figura 4.13. Deste 
modo é possível obter rácios de expansão cada vez maiores. Também, como o fluido está 
próximo da curva de vapor saturado, não é necessário muito calor adicional para atingir o 
estado pretendido, face à condição de vapor saturado, como se pode ver na Figura 4.14. 
A partir de 125ºC, como dito anteriormente, a entalpia disponível na entrada do 
expansor sobe rapidamente, mas a de saída também, pelo que o crescimento real de trabalho 
líquido atenua-se. A par disto, o calor que é necessário fornecer ao ciclo aumenta bastante, 




Figura 4.13 – Entalpia de entrada e de saída do expansor. 
 
 
Figura 4.14 – Calor fornecido ao ciclo em função da temperatura de entrada do expansor. 
 





Figura 4.15 - Visualização dos estados termodinâmicos na condição de vapor sobreaquecimento. 
 
Os resultados numéricos das duas soluções de sobreaquecimento testadas encontram-se 
no anexo 1,IV na página 86 
 
II. Ciclo de Rankine Orgânico Regenerativo 
A mesma análise efetuada para o ciclo simples é aplicada no ciclo regenerativo. O 
resultado para os três fluidos encontra-se na Figura 4.16, incluindo as duas soluções de 
sobreaquecimento. A apresentação numérica dos resultados encontra-se no anexo 1,V na 
página 87. 
O sobreaquecimento no caso do ciclo regenerativo permite em todas as situações 
aumentar a rentabilidade do ciclo, face ao ciclo simples. No entanto, a solução de 
sobreaquecimento adequada a usar depende do fluido e da temperatura considerada, como se 
pode ver na Figura 4.16. Para o fluido R245fa e R114, a solução 1 é a que permite retirar 
melhor rendimento, já o fluido Isobutano tem um comportamento irregular, para 145ºC a 
solução 2 é melhor, sendo a solução 1 validas para as restantes temperaturas. 
No caso do ciclo regenerativo, para a solução 1, já não se verifica a queda de 
rendimento do ciclo quando o fluido se adensa na zona sobreaquecida. A justificação reside 
na utilização do permutador de calor regenerativo. Apesar da queda entálpica crescer cada vez 
mais lentamente, o fluido à saída do expansor contém muita entalpia e temperatura mais alta, 
permitindo aumentar o calor recuperado, compensando o aumento do calor fornecido no 
evaporador, mostrando ser uma solução viável. Esta maior recuperação de calor faz com que a 
primeira solução se aproxime dos valores da segunda, tendo como principal vantagem a 















































































Figura 4.16 – Efeito do sobreaquecimento no rendimento do ciclo regenerativo (inclui as duas soluções 
propostas). 
 
Na secção seguinte é analisada a utilização da água no ciclo para comparar o seu 
desempenho com o dos fluidos testados até ao momento. 
 
4.2.4. Comparação entre o Ciclo Orgânico e o Ciclo a Vapor 
A água é muito utilizada nos ciclos de alta temperatura, não sendo viável a sua 
utilização para baixas temperaturas, no entanto pretende-se analisar o seu desempenho, 
comparando-o com os fluidos orgânicos. 
Para garantir que a pressão de condensação seja superior à pressão atmosférica é 
necessário que a temperatura da água seja superior a 100ºC (foi considerado 105ºC). Esta é 
uma condição que limita à partida o rendimento do ciclo, uma vez que a amplitude térmica 
máxima a usar é de 40ºC (145-105), o que corresponde a um rendimento de Carnot máximo 
de 9,6%. 























A água tem uma curva de vapor saturado húmido (declive negativo) pelo que expansões 
a partir de vapor saturado resultam sempre em vapor húmido. Nesta situação não se aplica a 
regeneração, uma vez que a temperatura de saída do expansor é igual à temperatura de 
condensação. 
Os resultados obtidos encontram-se na Figura 4.17 sob a forma gráfica e os resultados 
numéricos encontram-se no anexo 1,VI na página 88. 
Como era esperado, os rendimentos são baixos mas, comparando com o rendimento de 
Carnot, são bastante elevados, o que é um excelente indicador. Os rendimentos variam entre 
2,55 e 9,23% enquanto nos fluidos orgânicos tem-se valores entre 7,1 e 20,9%, no melhor 
caso. Demonstra-se que a utilização da água, nestas condições, não é favorável. 
 
 
Figura 4.17 - Rendimento do ciclo a Vapor em função da temperatura de entrada no expansor. 
 
Apesar disto, é possível aumentar o rendimento deste ciclo, pela introdução de 
expansores até pressões de vácuo. 
 
Efeito da Expansão até Pressões de Vácuo 
As simulações realizadas até ao momento impõem pressões de condensação superiores 
à pressão atmosférica, evitando infiltrações de ar no sistema. É possível, no entanto, expandir 
o fluido até pressões inferiores, permitindo maximizar o trabalho do ciclo. Este tipo de 
aplicação requer excelente selagem do expansor, do condensador e do permutador de calor 
regenerador para manter as pressões de trabalho. 
Nem todos os fluidos contemplados no estudo permitem trabalhar abaixo da pressão 
atmosférica pois a temperaturas de condensação é muito baixa, chegando a ser negativa para 
alguns dos fluidos, o que dificulta a rejeição de calor do ciclo. Deste modo, a condição 
fundamental para a utilização dos fluidos é a temperatura de condensação ser superior a 30ºC 
(Este valor poderia diminuir mas por questões de comparação mantém-se a condição 
original). 
Os fluidos que se qualificam para esta análise são o n-pentano e a água, cuja pressão de 
saturação, para 30ºC, se encontra na Tabela 4.2. 
 
Tabela 4.2 - Pressão de saturação dos fluidos para 30ºC. 
Fluido Pressão de saturação a 30ºC [kPa] 
n-pentano 82,6 
Água 4,3 

























Os resultados da simulação para o n-pentano encontram-se na Figura 4.18 e os 
resultados numéricos encontram-se no anexo 1,VII na Tabela 7.8 da página 88. A figura 
contempla o ciclo simples e o regenerativo. O ciclo regenerativo é o que permite retirar 
melhor rendimento, como era esperado, estando os rendimentos máximos compreendidos 
entre 7,3 e 24,2%. É de notar que a pressão de vácuo considerada nesta simulação é próxima 
da atmosférica, e que o rendimento máximo obtido na seção 4.2.2, está compreendido entre 
7,3 e 22,7%. Apesar de esta solução aumentar o rendimento do ciclo, o crescimento é 




Figura 4.18 - Rendimento obtido para o fluido n-pentano considerando o ciclo simples e o regenerativo. 
 
No caso da água, a pressão de saturação para 30ºC é muito baixa, realizando-se assim 
uma análise paramétrica com a temperatura de condensação a variar entre 30 e 60ºC, de modo 
a ter pressões de vácuo menos exigentes. Na Tabela 4.3 encontram-se as pressões de 
condensação para o intervalo de temperaturas considerado. 
 
Tabela 4.3 - Pressão de saturação da água para diferentes temperaturas. 






Os resultados obtidos sob a forma gráfica estão na Figura 4.19 e os resultados 
numéricos encontram-se no anexo 1,VII na Tabela 7.9 da página 88. 
No caso da água não se utiliza o permutador regenerativo, uma vez que o fluido 
expande até vapor húmido, estando já na temperatura de condensação. 
Quanto menor a pressão de condensação maior o rendimento do ciclo, como é 
espectável. No melhor caso os rendimentos estão compreendidos entre 7,5 e 25,2%. 
Verifica-se um aumento considerável no rendimento do ciclo, no entanto, as pressões de 
vácuos a que se tem de trabalhar são muito exigentes e introduzem enorme complexidade e 
custo à instalação. 
 




























Figura 4.19 - Rendimentos do CRV para diferentes temperaturas de condensação. 
 
4.2.5. Compilação dos Fluidos com Melhores Resultados 
Neste subcapítulo pretende-se apresentar um resumo com os fluidos que apresentam 
melhores desempenhos para serem testados no ciclo real. Consideram-se os resultados dos 
ciclos simples e regenerativo, o efeito de sobreaquecimento e ainda a utilização do fluido n-
pentano na condição de pressão de condensação de vácuo. Exclui-se a utilização da água 
porque só apresenta rentabilidade para pressões de vácuo muito baixas, exigindo soluções 
técnicas muito complexas. 
A análise de todos os resultados obtidos culminou em três fluidos que se destacam dos 
restantes - Figura 4.20. Os valores numéricos encontram-se na Tabela 4.4 para facilitar a 
análise uma vez que os valores estão muito sobrepostos. 
Até aos 75ºC o rendimento de todos os fluidos é idêntico. A partir daí o fluido n-
pentano destaca-se. O R123 e o R114 têm valores semelhantes, sendo que o segundo 
apresenta melhores resultados em todas as temperaturas, exceto numa. 
 
Tabela 4.4 - Rendimento dos três fluidos com o melhor desempenho. 
T [ºC] R123 n-pentano R114 
55 7,2 7,3 7,3 
65 9,6 9,8 9,7 
75 11,9 12,0 12,0 
85 13,9 14,2 14,0 
95 15,7 16,2 15,8 
105 17,4 18,0 17,5 
115 19,0 19,8 18,9 
125 20,4 21,4 20,0 
135 21,6 22,9 21,7 
145 22,7 24,2 23,2 
 
































Figura 4.20 – Rendimento dos fluidos com melhor desempenho, em função da temperatura de entrada do fluido 
no expansor. 
O fluido n-pentano é o que apresenta melhor desempenho. Contudo, exige a utilização 
de pressões de vácuo, o que obriga à utilização de componentes bem isolados. O fluido R114 
pertence ao grupo CFC, tendo um potencial de degradação da camada de ozono atmosférico 
enorme. A sua utilização fica inviabilizada. 
As propriedades mais relevantes para o ciclo, dos três fluidos, estão na Tabela 4.5. 
Considerou-se para a linha de alta pressão as condições médias de 2000 kPa e 85ºC. Na linha 
de baixa pressão considerou-se 200 kPa e 70ºC. 
As propriedades de transferência de calor (cp e λ) são mais altas no fluido n-pentano. Os 
outros dois apresentam valores muito similares. Estas propriedades influenciam a 
transferência de calor nos permutadores de calor, sendo que valores superiores permitem a 
utilização de permutadores com menor área, para a mesma potência. 
A viscosidade é um parâmetro que influencia as perdas de carga. Quanto menor o seu 
valor menor o trabalho de compressão e as perdas de carga. Novamente, é o fluido n-pentano 
que demostra valores mais favoráveis. O fluido R123 ocupa a segunda posição. 
Por fim, considera-se o parâmetro - volume específico. Interessa ter valores pequenos 
para evitar que no fim da expansão o fluido ocupe um volume exagerado, o que obriga a que o 
expansor seja de maior dimensão. Neste caso é o fluido R123 que proporciona o melhor 
desempenho. 
 
Tabela 4.5 - Propriedades relevantes dos 3 fluidos com o melhor desempenho. 
 
R123 n-pentano R114 
Alta pressão Baixa pressão Alta pressão Baixa pressão Alta pressão Baixa pressão 
P [kPa] 2000 200 2000 200 2000 200 
T [ºC] 85 70 85 70 85 70 
cp [kJ/kg-K] 1,129 0,775 2,624 1,932 1,131 0,770 
λ [W/m-K] 0,063 0,013 0,096 0,019 0,049 0,013 
µ [kg/m-s] 2,26E-04 1,23E-05 1,31E-04 7,91E-06 3,36E-04 1,31E-05 
υ [m3/kg] 7,67E-04 8,83E-02 1,79E-03 1,86E-01 8,06E-04 8,00E-02 
 

























Em termos de rendimento e de propriedades termodinâmicas o fluido n-pentanto é o que 
demonstra melhores qualidades para o ciclo real. Porém, a utilização de vácuo torna a 
instalação mais complexa, pelo que se opta por analisar o R123, na condição regenerativa, que 
apesar de ter rendimentos um pouco mais baixos, proporciona uma solução mais simples e 
menos complexa. 
 
4.3. Desempenho do Ciclo Real  
Com base nos argumentos apresentados no subcapítulo anterior escolheu-se o fluido 
R123, no ciclo regenerativo, para ser analisado no ciclo real. 
As condições de funcionamento estão apresentadas no subcapítulo 4.1 na página 47. No 
entanto apresenta-se novamente os rendimentos dos equipamentos na Tabela 4.6 para facilitar 
a análise. 
 
Tabela 4.6 - Rendimentos dos diferentes componentes. 
Parâmetro Percentagem [%] 
          75 
             65 
    60 
 
Os resultados obtidos encontram-se na Figura 4.21. Para efeitos comparativos está 
representada a curva de rendimento teórico (rendimentos isentrópicos 100%), cujos valores 
variam entre 7,2 e 22,7%. A inclusão das diferentes perdas baixa o rendimento para uma 




Figura 4.21 – Rendimento do ciclo real em função das temperaturas de entrada no expansor. 
 
Na Figura 4.22 apresenta-se a percentagem de perda de rendimento do ciclo real face ao 
ciclo teórico, verificando-se que a perda de rendimento é mais vincada à medida que se baixa 
a temperatura de entrada no expansor. A justificação deste comportamento é descrita e 
explicada mais à frente. 
 


















































Figura 4.22 - Percentagem de redução do rendimento do ciclo real face ao teórico 
 
A conjugação das diferentes perdas resulta numa diminuição significativa do 
rendimento. No entanto, as figuras apresentadas não fornecem informação do peso relativo de 
cada uma das variáveis. Desta forma, apresenta-se na Figura 4.23 as curvas de rendimento 
considerando a influência individualizada de cada um dos parâmetros – análise quantitativa. 
Os resultados numéricos estão no anexo 0.II na página 91. 
A análise das diferentes curvas permite afirmar que o rendimento isentrópico da bomba 
e a eficiência do permutador de calor regenerador praticamente não influenciam o rendimento 
do ciclo. São as perdas de carga e o rendimento isentrópico do expansor os grandes 
responsáveis da diminuição do desempenho do ciclo. 
 
 
Figura 4.23 - Efeito dos diferentes rendimentos e eficiências dos equipamentos no rendimento do ciclo. 
 
Para verificar a influência do expansor no rendimento do ciclo calcula-se a percentagem 
de redução em relação ao rendimento teórico - Figura 4.24. Chega-se à conclusão que o 
rendimento do expansor é mais influente nas temperaturas mais baixas, reduzindo-se à medida 
que se aumenta a temperatura de entrada do fluido no expansor. De facto, para a temperatura 
mais baixa, a redução é de 33,9% culminando, para a temperatura mais alta, em 32%. 
Este comportamento tem uma justificação simples. Nas baixas temperaturas, a entalpia 
disponível na entrada do expansor é baixa. Na saída, devido às irreversibilidades deste, o 
fluido tem uma entalpia um pouco superior ao caso isentrópico. Como a queda entálpica 
máxima é baixa, esta variação de entalpia na saída do expansor tem um impacto maior no 






































rendimento do ciclo. À medida que a temperatura de entrada do fluido no expansor sobe, a 
entalpia disponível é maior, pelo que a variação na entalpia de saída tem menor influência no 
trabalho líquido, uma vez que a queda entálpica é muito superior. 
Desta forma, à medida que o fluido à entrada do expansor contém mais entalpia, a 
influência das irreversibilidades diminui, mas de uma forma muito moderada. 
 
 
Figura 4.24 - Redução de rendimento devido às irreversibilidades do expansor. 
 
A curva da perda de carga apresenta um declive muito semelhante à curva do 
rendimento teórico. Recorrendo à mesma análise efetuada para o expansor verifica-se que, 
para a gama de baixas temperaturas, a percentagem de perda é muito elevada - Figura 4.25.  
Isto acontece porque quanto mais baixa a temperatura do vapor saturado, menor é a 
pressão máxima do ciclo, aumentando a influência da perda de carga. Por exemplo, para 
145ºC, a perda de carga entre a bomba e a entrada do expansor implica uma diminuição de 
3,8% na pressão máxima, enquanto para 55ºC ocorre uma perda de 23,7%. Ou seja, a perda 
potencial de entalpia é muito superior nas baixas pressões. À medida que a pressão de 
evaporação sobe, a influência da perda de carga reduz significativamente. 
 
 
Figura 4.25 – Redução de rendimento devido às perdas de carga da instalação. 
 
Como foi dito nas condições de funcionamento, o valor atribuído às perdas de carga não 
decorre de uma análise detalhada e precisa. Esta é uma limitação do modelo que introduz 
bastante ruído na estimativa do rendimento. O modelo deveria comtemplar as equações que 
regem as perdas de carga, recorrendo-se à posteriori, a valores experimentais de uma 
instalação existente, permitindo a sua validação. 
  

























As análises efetuadas permitem o conhecimento estimado do rendimento global do 
ciclo, bem como a perceção da influência individual de cada um dos parâmetros no 
rendimento do ciclo. Pretende-se também estudar o efeito da variação paramétrica de alguns 
parâmetros – análise qualitativa. Para isso analisam-se as três situações seguintes: 
 Variação da eficiência do permutador de calor regenerador entre 40 e 80%, com 
incrementos de 20. 
 Variação da perda de carga em 25% do seu valor; 
 Variação do rendimento isentrópico do expansor entre 45 e 75%, com 
incrementos de 10. 
 
Em cada simulação consideram-se todos os rendimentos, variando-se apenas o 
parâmetro correspondente à situação pretendida. 
O primeiro ponto analisa a eficiência do permutador de calor regenerador - Figura 4.26. 
Verifica-se que este parâmetro tem pouca influência no rendimento do ciclo real no entanto, a 
sua amplitude aumenta com o aumento da temperatura de entrada no expansor, culminando 
numa gama de rendimento compreendida entre 10,9 e 11,7%, para 145ºC. De facto, reduzir a 
eficiência do permutador de 60 para 40% equivale a uma diminuição percentual máxima de 
3,7% no rendimento do ciclo. 
Este comportamento permite a utilização de um permutador menos eficiente, sem 
grande prejuízo do rendimento do ciclo, tornando a solução mais barata. Contudo, a utilização 
de um permutador mais eficiente será sempre a melhor solução em caso de os custos não 
serem a variável dominante. 
 
 
Figura 4.26 – Influência da variação da eficiência do permutador regenerador no rendimento do ciclo. 
 
Na segunda parametrização analisa-se a variação da perda de carga do sistema – Figura 
4.27. Este parâmetro tem maior influência no rendimento do ciclo. Para 55ºC a amplitude é de 
1,5% enquanto para 145ºC é de 1,2%. Visualmente não se nota com clareza mas a amplitude 
diminui à medida que a temperatura de entrada no expansor aumenta. De acordo com o que 
foi afirmado anteriormente, com o aumento da pressão de evaporação, as perdas de carga 
perdem peso, pelo que as amplitudes diminuem. 
Novamente se ressalva a necessidade de obter o valor das perdas de carga 
experimentalmente ou pelo recorrer a uma análise analítica através de modelo de perdas de 
carga em permutadores e condutas. 



















































Figura 4.27 – Influência da variação da perda de carga no rendimento do ciclo. 
 
A última análise paramétrica examina o efeito das irreversibilidades do expansor no 
rendimento do ciclo. Os valores são analisados entre 45 e 75%, estando o resultado na Figura 
4.28. 
Nota-se que a amplitude de rendimento nas temperaturas baixas é reduzida, aumentando 
progressivamente à medida que a temperatura de entrada no expansor aumenta. Para a 
temperatura mais baixa os rendimentos estão compreendidos entre 0,8 e 1,1%. À medida que 
a temperatura aumenta, aumenta também o afastamento dos rendimentos, culminando numa 
gama entre 7,7 e 13%. É portanto um componente que tem enorme importância e deve ser 
feita uma boa escolha, tendo em conta os parâmetros de funcionamento, para maximizar o seu 
rendimento, e por associação indireta, o rendimento do ciclo. 
Pode-se afirmar que para as baixas temperaturas a utilização de expansores com 
rendimento isentrópico inferior não prejudica muito o rendimento do ciclo, em termos 
absolutos. À medida que se utilizam temperaturas superiores a influência cresce muito pelo 




Figura 4.28 – Efeito da variação do rendimento do expansor no rendimento do ciclo. 
 
Os resultados numéricos da avaliação paramétrica encontram-se no anexo 0.III na 
página 91. 


























Os rendimentos obtidos até ao momento são apenas do ciclo termodinâmico. O trabalho 
líquido obtido tem de ser convertido em energia elétrica através de um alternador, cujo 
rendimento típico é 90%. Desta forma, ao utilizar o rendimento estimado de conversão 
elétrica a gama de 0,9 e 11,3% para 0,8 e 10,2%, respetivamente. 
O peso da perda de carga é muito elevado, principalmente nas temperaturas mais baixas. 
Por outro lado, a eficiência do permutador de calor regenerador tem pouca influência no 
rendimento do ciclo. Em vista disto resolveu-se testar o ciclo simples com o fluido R123 para 
aclarar a sua performance real, visto que este não tem o permutador regenerador, diminuindo 
as perdas de carga totais. Recordando as condições de funcionamento do ciclo regenerativo, 
considerou-se para as perdas 77 kPa na linha de alta pressão e 99 kPa na de baixa pressão. A 
retirada do permutador de calor permite reduzir a perda de carga em 45 kPa em cada ramo, 
culminando em 32 e 54 kPa, respetivamente (Condições de Funcionamento e Simulação, 
página 50, considerações sobre a perda de carga no permutador regenerador). 
O ciclo simples apresenta um rendimento superior ao ciclo regenerativo em todas as 
temperaturas consideradas - Figura 4.29. Como afirmado anteriormente, a influência da perda 
de carga é muito elevada para as temperaturas mais baixas. Portanto, nesta zona o rendimento 
do ciclo simples é substancialmente superior ao regenerativo (0,9 e 2,3% respetivamente, para 
55ºC). À medida que aumenta a temperatura na entrada do expansor, aumenta a pressão de 
evaporação, atenuando-se a influência da perda de carga. Desta forma, o rendimento do ciclo 
regenerativo começa a tender para o rendimento do ciclo simples. Para 145ºC os rendimentos 
praticamente coincidem, diferindo apenas nas centésimas. A partir de 155ºC o rendimento do 
ciclo regenerativo ultrapassa o ciclo simples. Os resultados encontram-se no anexo 0,IV na 
página 92. 
Os rendimentos do ciclo simples variam entre 2,3 e 11,3% enquanto o ciclo 
regenerativo encontra-se entre 0,9 e 11,3%. Este não é o comportamento espectável no 
entanto acontece devido às perdas de carga. 
Portanto, em ciclos de baixa temperatura é favorável a utilização do ciclo simples 
porque permite obter melhores rendimentos com uma solução construtiva mais económica. 
Quando se aumenta a temperatura do ciclo, neste caso, acima dos 155ºC, o ciclo regenerativo 
ultrapassa os rendimentos do ciclo simples, passando a ter mais vantagem. 
 
 
Figura 4.29 - Curva de rendimento real do ciclo simples e regenerativo. 
 
  





Neste capítulo foram apresentados os resultados do modelo. Começou-se por analisar o 
desempenho do ciclo considerando o comportamento teórico, de modo a fixar os limites 
máximos de rendimento que o sistema pode atingir. Estes valores foram comparados com o 
rendimento de Carnot, permitindo conhecer os limites teóricos máximos. 
Das diferentes análises teóricas considerou-se que a melhor solução é a utilização do 
fluido R123 na condição de ciclo regenerativo com vapor saturado. Os rendimentos do ciclo 
variam entre 0,9 e 11,3%. 
Tendo em conta que o peso da perda de carga no rendimento do ciclo é elevado, testou o 
mesmo ciclo mas sem o permutador regenerador – ciclo simples, concluindo que nas 
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5. Conclusão e Trabalhos Futuros 
5.1. Conclusão 
Os ciclos de Rankine apresentam-se como solução bastante estudada e utilizada em 
diversas aplicações. No presente trabalho acresce o facto de se tentar utilizar este tipo de 
soluções para aproveitamento de energia térmica de baixa exergia associado à utilização de 
equipamentos em fim de vida, e cuja reutilização passa a ser possível, reduzindo assim o 
impacto ambiental resultante da sua desativação. O objetivo deste trabalho centrou-se na 
análise do desempenho energético do ciclo de Rankine Orgânico e dos principais 
componentes, nas condições apresentadas. 
Da análise crítica dos diferentes componentes verificou-se que o expansor exerce a 
maior influência no rendimento global do sistema. Assim sendo, das diversas soluções 
construtivas analisadas, destacaram-se as turbinas convencionais, os expansores de parafuso e 
os expansores helicoidais. Mas face às condicionantes e ao tema do trabalho, a opção recaiu 
sobre o expansor helicoidal. Por outro lado, é um equipamento que tem vindo a ser estudado, 
demonstrando bons resultados, mas pouco aplicado na indústria, sendo maioritariamente 
utilizado em trabalhos experimentais. Contudo, esta solução necessita de sistematização para 
começar a ser aplicado de forma comercial. 
Outro motivo que justificou a opção, está relacionado com a desativação de diversas 
máquinas frigoríficas, como resultado da proibição de utilização de fluidos de trabalho que 
tem efeito nefasto na camada de ozono. Nas máquinas frigoríficas normais, estes 
equipamentos helicoidais têm como função comprimir o fluido de trabalho, sendo aplicadas 
em larga escala neste tipo de sistemas de frio. Assim, após a desativação, podem ser 
reutilizados como expansores num ciclo de Rankine, minimizando assim os custos da 
instalação. 
O expansor helicoidal tem sido estudado principalmente numa gama de potência entre 1 
e 10 kW [26] com rendimentos isentrópicos entre 42,4 e 77%, conforme as condições de 
funcionamento[3][24][8]. 
Os CRO são sistemas que podem aproveitar quase toda a energia térmica excedentária 
de um processo, ou outro tipo de fonte térmica mais apropriada. Assim, pretende-se construir 
sistemas a operar segundo o ciclo de Rankine Orgânico com fonte térmica de baixa entalpia, 
aproveitando expansores vindos de equipamentos em fim de vida e energia residual gratuita 
cuja finalidade é ambiente. 
Neste trabalho optou-se por estudar, basicamente, os fluidos de trabalho dos ciclos de 
Rankine Orgânico e alguns componentes sob diferentes configurações do ciclo. 
Da análise teórica efetuada verificou-se que o fluido R123, operando segundo o ciclo 
regenerativo com vapor saturado na entrada do expansor, apresenta a melhor combinação de 
rendimento e condições de funcionamento. O fluido n-pentano apresentou rendimentos 
superiores ao fluido R123 desde que a expansão seja realizada até pressões de vácuo. Além 
disso, o n-pentano apresenta propriedades termodinâmicas com valores mais apelativos tais 
como, coeficiente de transferências de calor e a capacidade térmica (calor especifico) e a 
viscosidade cinemática. No entanto, a introdução de vácuo no sistema acarreta maior 
complexidade e maiores custos da instalação. Uma vez que o incremento de rendimento face 
ao R123 é de apenas 0,5 a 6,5% para as temperaturas consideradas, 55 e 145ºC 
respetivamente, descartou-se a sua utilização. Contudo, em aplicações específicas é de todo o 




interesse considerar a sua utilização porque permite rendimentos superiores e possui melhores 
propriedades de transferência de calor. Portanto, analisou-se o fluido R123. 
O rendimento de Carnot permite confinar os limites teóricos do rendimento de um ciclo. 
As temperaturas de evaporação encontram-se entre 55 e 145ºC e a temperatura de 
condensação é fixa nos 30ºC, obtendo-se para os rendimentos de Carnot, 7,6 e 27,5% 
respetivamente. O rendimento do ciclo regenerativo escolhido, em termos teóricos, limita o 
desempenho máximo a 7,2 e 22,7%, o que corresponde a 94,7 e 82,5% do rendimento de 
Carnot, respetivamente. 
A introdução das perdas de carga, das irreversibilidades e das eficiências dos 
equipamentos reduz o rendimento do ciclo para 0,9 e 11,3%, correspondendo a 12,5 e 49,8% 
do rendimento teórico deste ciclo. Relativamente ao rendimento de Carnot, o ciclo real perde 
respetivamente 88,2 e 50,2%. Os parâmetros de maior influência são o rendimento isentrópico 
do expansor e as perdas de carga. Nas temperaturas mais baixas, em que a pressão de 
evaporação do ciclo é reduzida, a influência da perda de carga é muito elevada, diminuindo 
consideravelmente à medida que se aumenta a pressão de evaporação. Para 55ºC a perda de 
carga causa uma diminuição de 78% no rendimento do ciclo enquanto para 145ºC, o peso é de 
aproximadamente 20%. A influência do expansor é sensivelmente constante mas diminui com 
o aumento da temperatura de entrada do fluido no expansor. 
Tendo em conta a preponderância das perdas de carga no rendimento do ciclo e a pouca 
melhoria de rendimento decorrente da regeneração, testou-se o mesmo fluido mas no ciclo 
simples, sem o permutador regenerador, diminuindo as perdas de carga do sistema. Devido a 
isto, apesar de abdicar da recuperação de calor do fluido à saída do expansor, o que aumenta a 
necessidade de calor exterior, o ciclo simples tem um rendimento superior. Com esta 
configuração consegue-se obter rendimentos compreendidos entre 2,3 e 11,3%. 
Verificou-se que nas baixas temperaturas a diferença entre o ciclo simples e o 
regenerativo é mais alta. Isto acontece porque a pressão de evaporação nessa gama é muito 
baixa, pelo que o impacto das perdas de carga evidencia-se mais no ciclo regenerativo. À 
medida que a temperatura sobe, e com ela, a pressão de evaporação, o peso da perda de carga 
diminui em ambos os ciclos, sendo que o rendimento do ciclo regenerativo tende a aproximar-
se do rendimento do ciclo simples, visto que o benefício da regeneração começa a ter mais 
influência do que a perda de carga imposta pelo permutador regenerador. Aos 145ºC o 
rendimento de ambos é praticamente igual, sucedendo que a partir dos 155ºC o rendimento do 
ciclo regenerativo passa a ser superior ao rendimento do ciclo simples. 
 
Em síntese, na gama de temperaturas consideradas deve-se optar pelo ciclo simples pois 
permite melhores rendimentos e também uma solução mais económica. Neste caso, a partir de 
155ºC, o ciclo regenerativo passa a ter melhor desempenho porque o processo regenerativo 
passa a ter supremacia sobre a perda de carga. 
Os rendimentos do ciclo simples estão compreendidos entre 2,3 e 11,3%, para 55 e 
145ºC, que corresponde à conversão de energia térmica em trabalho líquido. Sendo necessário 
a conversão deste trabalho em energia elétrica, através de um alternador (           ), 
reduzindo o intervalo do rendimento total para 2,1 e 10,2%. 
Tendo em conta que se pretende utilizar expansores reciclados e recorrer ao 
aproveitamento de energia térmica sem finalidade útil, em contexto de recursos energéticos 
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escassos e dispendiosos, considera-se este sistema rentável, apesar dos rendimentos 
relativamente baixos. 
 
5.2. Limitações e Trabalhos Futuros 
Uma das limitações patente no trabalho está relacionada com a determinação das perdas 
de carga dos equipamentos, e do sistema na sua totalidade. Seria necessário realizar um 
estudo para determinar com alguma precisão o valor da perda de carga, conduzindo a uma 
avaliação mais realista do rendimento global do sistema CRO. Esta análise poderia ser 
analítica ou de outra forma, poder-se-ia construir uma instalação experimental, sendo a 
determinação das perdas de carga baseada em valores experimentais. 
Outra limitação é o rendimento global do sistema. Os rendimentos são relativamente 
baixos tornando a aplicação menos atrativa. Isto acontece porque as temperaturas 
consideradas, trabalhando com pressões e entalpias baixas, pelo que o trabalho potencial é 
demasiado baixo, face ao calor que é necessário fornecer ao ciclo. Uma forma de aumentar o 
rendimento do ciclo é elevar um pouco a temperatura do fluido de trabalho e, desta maneira 
obter entalpia mais altas na entrada do expansor. Ou seja, o fluido frio recebe calor no 
evaporador, da fonte residual, sendo de seguida aquecido até uma temperatura superior, 
através de um sistema auxiliar, uma caldeira por exemplo, de modo a elevar a entalpia deste 
fluido. Apesar de esta solução acarretar a introdução de energia “nova”, os rendimentos 
seriam mais altos, compensando a solução. 
O rendimento do expansor foi considerado constante para todas as temperaturas, 
pressões e quedas entálpicas. Na realidade, o rendimento depende dos rácios de pressão, das 
temperaturas de entrada e de saída, do fluido utilizado, da velocidade de rotação da máquina, 
entre outros. Assim sendo, seria de todo interessante construir uma instalação experimental 
para caracterizar o funcionamento real de um expansor deste tipo. 
Em suma, existe o interesse de construir uma instalação real para caracterizar 
experimentalmente o rendimento do ciclo tendo em conta todos os parâmetros importantes e 
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1. Resultados do Ciclo Teórico 
I. Pressão e Temperatura Crítica dos Fluidos Utilizados 
 
 
Pcrit [kPa] Tcrit [ºC] 
R245fa 3651 154 
R123 3668 183,7 
Isobutano 3640 134,7 
n-pentano 3364 196,5 
n-butano 3796 152 
R114 3289 145,7 
 
II. Resultados do CRO Simples 
 
Tabela 7.1 - Rendimento do ciclo simples, para diferentes fluidos, em função da temperatura de entrada no 
expansor. 
 
R245fa R123 Isobutano n-pentano 40ºC n-butano R114 
T [ºC] P [kPa] η P [kPa] η P [kPa] η P [kPa] η P [kPa] η P [kPa] η 
55 399 7,0 247 7,1 772 6,9 186 4,3 565 7,0 508 6,9 
65 532 9,2 330 9,4 973 9,1 247 6,8 721 9,2 653 9,0 
75 696 11,2 431 11,5 1209 11,0 323 8,9 907 11,2 826 10,9 
85 895 12,9 554 13,3 1486 12,7 416 10,8 1127 12,9 1031 12,5 
95 1134 14,4 703 15,0 1806 14,1 527 12,5 1383 14,5 1272 13,9 
105 1416 15,8 879 16,4 2176 15,4 660 14,0 1680 15,8 1552 15,2 
115 1745 16,9 1085 17,7 
  
816 15,3 2022 17,0 1876 16,3 
125 2127 17,9 1326 18,9 
  
999 16,5 2415 18,0 2253 17,2 
135 2568 18,7 1605 20,0 
  
1211 17,6 2865 18,8 












III. Resultados do CRO Regenerativo 
 
Tabela 7.2 - Rendimento do ciclo regenerativo para diferentes fluidos em função da temperatura de entrada no 
expansor. 
 R245fa R123 Isobutano n-pentano 40ºC n-butano R114 
T [ºC] P [kPa] η P [kPa] η P [kPa] η T [ºC] P [kPa]  η P [kPa] η 
55 399 7,2 247,4 7,2 772 7,1 185,7 4,4 565 7,2 508 7,3 
65 532 9,6 329,6 9,6 973 9,5 247,2 7,1 721 9,6 653 9,7 
75 696 11,7 431,0 11,9 1209 11,6 323,1 9,5 907 11,7 826 12,0 
85 895 13,7 554,4 13,9 1486 13,4 415,6 11,7 1127 13,7 1031 14,0 
95 1134 15,4 702,6 15,7 1806 15,0 527,0 13,8 1383 15,4 1272 15,8 
105 1416 16,9 878,5 17,4 2176 16,4 659,7 15,8 1680 17,0 1552 17,5 
115 1745 18,3 1085,0 19,0 
  
816,3 17,6 2022 18,4 1876 18,9 
125 2127 19,4 1326,0 20,4 
  
999,3 19,3 2415 19,5 2253 20,0 
135 2568 20,3 1605,0 21,6 
  
1211,0 20,8 2865 20,3 




1456,0 22,2 3382 20,5 
  
 
IV. Resultados do CRO Simples com Sobreaquecimento – Solução 1 e 2 
 
Tabela 7.3 - Efeito do sobreaquecimento do fluido no rendimento do ciclo de Rankine Orgânico simples – 
solução 1. 
Código de cores: Verde – Melhoria; Amarelo – Estagnação; Vermelho - Diminuição  
 
Ciclo simples  Pmax x=1 
 
R245fa Isobutano R114 




































































Tabela 7.4 - Efeito do sobreaquecimento do fluido no rendimento do ciclo de Rankine Orgânico simples – 
solução 2. 
Código de cores: Verde – Melhoria; Amarelo – Estagnação; Vermelho – Diminuição 
Ciclo simples  Pmax 
 
R245fa Isobutano R114 























































18,73 3000 17,36 2464 17,63 
145 2815 19,23 3000 17,40 2943 18,38 
 
 
V. Resultados do CRO Regenerativo com Sobreaquecimento – Solução 1 e 
2 
 
Tabela 7.5 - Efeito do sobreaquecimento do fluido no rendimento do ciclo de Rankine Orgânico regenerativo – 
solução 1. 
Ciclo regenerativo Pmax para x=1 
 
R245fa Isobutano R114 




































































Tabela 7.6 - Efeito do sobreaquecimento do fluido no rendimento do ciclo de Rankine Orgânico regenerativo – 
solução 2. 
 
Ciclo regenerativo Pmax 
 
R245fa Isobutano R114 























































20,25 3000 20,51 2464 21,43 
145 2815 21,70 3000 22,24 2943 22,20 
 
VI. Resultados do CRV Simples 
 
Tabela 7.7 – Resultados do ciclo de Rankine a Vapor de água. 
Ciclo simples 
T [ºC] P [kPa] η 
115 169 2,55 
125 232 4,93 
135 312,9 7,15 
145 415,3 9,23 
 
VII. Resultados do CRO e CRV para Pressões de Condensação Abaixo da 
Pressão Atmosférica 
 
Tabela 7.8 – Resultados do fluido n-pentano para pressões de vácuo. 
 
n-pentano 
T [ºC] Simples Regenerativo 
55 7,0 7,3 
65 9,2 9,8 
75 11,2 12,0 
85 13,0 14,2 
95 14,5 16,2 
105 15,9 18,0 
115 17,2 19,8 
125 18,3 21,4 
135 19,3 22,9 






Tabela 7.9 – Resultados do fluido água para diferentes temperaturas de condensação. 
 
Água 
T [ºC] 30 40 50 60 
55 7,5 4,5 1,5 - 
65 10,1 7,2 4,4 1,5 
75 12,5 9,8 7,0 4,3 
85 14,7 12,1 9,5 6,8 
95 16,8 14,3 11,8 9,2 
105 18,7 16,3 13,9 11,5 
115 20,5 18,2 15,9 13,5 
125 22,2 20,0 17,7 15,5 
135 23,8 21,6 19,5 17,3 
145 25,2 23,2 21,1 19,0 
 
VIII. Compilação dos Melhores Resultados do CRO Simples, Regenerativo, 
com Sobreaquecimento e Vácuo no Fluido n-butano 
 
Tabela 7.10 - Compilação dos melhores rendimentos para os diferentes fluidos e hipóteses 
T [ºC] R245fa R123 Isobutano n-pentano 40ºC n-butano R114 
55 7,18 7,23 7,14 7,27 7,19 7,28 
65 9,56 9,65 9,48 9,75 9,58 9,73 
75 11,71 11,85 11,57 12,04 11,74 11,96 
85 13,65 13,87 13,42 14,18 13,68 13,99 
95 15,39 15,72 15,03 16,17 15,44 15,83 
105 16,93 17,41 16,38 18,02 17,00 17,47 
115 18,28 18,96 17,85 19,75 18,36 18,90 
125 19,41 20,37 19,21 21,36 19,48 20,04 
135 20,25 21,64 20,54 22,85 20,28 21,68 







2. Resultados do Ciclo Real 
I. Rendimento do ciclo regenerativo teórico e real considerando o fluido 
R123 
 
Tabela 7.11 - Rendimento do ciclo regenerativo teórico e real com o fluido R123 
T [ºC] Real Teórico 
55 0,9 7,2 
65 2,6 9,6 
75 4,1 11,9 
85 5,5 13,9 
95 6,7 15,7 
105 7,9 17,4 
115 8,9 19,0 
125 9,8 20,4 
135 10,6 21,6 







II. Influência individualizada de cada um dos parâmetros 
 
Tabela 7.12 - Influência de cada parâmetro no rendimento do ciclo. 
T [ºC] Bomba Expansor Perda de carga Permutador Teórico 
55 7,2 4,8 1,6 7,2 7,2 
65 9,6 6,4 4,3 9,5 9,6 
75 11,7 7,9 6,7 11,6 11,9 
85 13,6 9,3 8,9 13,5 13,9 
95 15,4 10,6 10,8 15,3 15,7 
105 17,0 11,7 12,6 16,8 17,4 
115 18,5 12,8 14,3 18,2 19,0 
125 19,8 13,8 15,7 19,5 20,4 
135 20,9 14,7 17,1 20,6 21,6 
145 22,0 15,5 18,2 21,6 22,7 
 
III. Análise paramétrica do ciclo real 
 
 







T [ºC] -25% 77 - 99 +25% 40 60 80 45 55 65 75 
 55 1,7 0,9 0,2 0,9 0,9 1,0 0,6 0,8 0,9 1,1 
65 3,4 2,6 1,9 2,6 2,6 2,7 1,8 2,2 2,6 3,0 
75 4,8 4,1 3,5 4,0 4,1 4,2 2,8 3,5 4,1 4,8 
85 6,2 5,5 4,9 5,4 5,5 5,7 3,8 4,6 5,5 6,4 
95 7,4 6,7 6,1 6,5 6,7 6,9 4,6 5,7 6,7 7,8 
105 8,5 7,9 7,3 7,6 7,9 8,1 5,4 6,6 7,9 9,1 
115 9,5 8,9 8,3 8,6 8,9 9,2 6,1 7,5 8,9 10,2 
125 10,4 9,8 9,2 9,4 9,8 10,1 6,7 8,3 9,8 11,3 
135 11,2 10,6 10,0 10,2 10,6 11,0 7,3 8,9 10,6 12,2 







IV. Comparação entre o ciclo real simples e regenerativo para o fluido R123 
 
Tabela 7.13 - Rendimento do ciclo real simples e regenerativo com o fluido R123. 
T [ºC] Regenerativo Simples 
55 0,9 2,3 
65 2,6 3,8 
75 4,1 5,2 
85 5,5 6,4 
95 6,7 7,5 
105 7,9 8,5 
115 8,9 9,3 
125 9,8 10,1 
135 10,6 10,7 
145 11,28 11,30 
155 11,87 11,79 
 
